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Cette thèse traite de la modélisation numérique de la réponse vibro-acoustique de structures 
sandwiches-composites avec matériaux viscoélastiques intégrés soumises à différents 
types d’excitations mécaniques et acoustiques. 
Dans une première phase, nous avons utilisé une approche de synthèse modale pour 
calculer les principaux indicateurs vibro-acoustiques de la structure : la vitesse 
quadratique, la puissance rayonnée, la perte par transmission…Ensuite, l’intégrale de 
Rayleigh a été exploitée pour calculer la puissance rayonnée de chaque structure. 
L’obstacle majeur que nous avons alors surmonté, était de gérer efficacement la 
dépendance en fréquence des propriétés de la couche viscoélastique dans l’approche de 
synthèse modale.  
Dans une second phase, en partant du champ vibratoire calculé dans la première étape, 
nous avons développé une méthode hybride FEM-TMM (méthode des éléments finis – 
méthode de matrices de transfert) pour prédire avec précision et en un temps de calcul 
acceptable, et jusqu’en hautes fréquences, les principaux paramètres de conception vibro-
acoustique de ces structures, notamment l’amortissement équivalent et les nombres 
d’ondes suivant les deux directions spatiales x et y de propagation de l’onde acoustique. 
Les validations numériques que nous avons effectuées, montrent bien la robustesse de 
l'algorithme que nous avons développé. Ce dernier reste toutefois limité à des structures 
planes. 
Dans une troisième phase de ce travail, une étude paramétrique sur l’effet de 
l’emplacement et de la forme de la couche viscoélastique a été réalisée. Cette étude a été 
faite en se servant de la méthode hybride FEM-TMM pour calculer la réponse acoustique 
(puissance transmise et perte par transmission). 
 
Mots clés : Sandwich NIDA, méthode modale FEM, méthode hybride FEM-TMM, 
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 1 
CHAPITRE 1 Introduction 
1.1 Contexte et problématique technologique 
Le bruit émis par une structure est lié à ses vibrations mécaniques et au phénomène de 
rayonnement acoustique qui convertit ces vibrations en bruit. Ceci se réalise sous une 
excitation aérienne (onde plane ou champ diffus), solidienne (force mécanique) ou 
aléatoire (couche limite turbulente). Ces trois formes d'excitation représentent assez bien 
les principaux types d'excitation rencontrés dans l'industrie. 
Ces vibrations vont jusqu’à causer un certain nombre de problèmes tels que la diminution 
de la perte par transmission acoustique de la structure. D’où l’importance de maîtriser ces 
phénomènes de vibration à l'étape de la conception mécanique, surtout dans le cas de 
systèmes complexes. 
En effet, la réduction du bruit est un enjeu majeur dans de nombreux domaines tels que les 
bâtiments, l’industrie automobile, l'industrie aéronautique (avions, hélicoptères) et 
l'industrie aérospatiale (lanceurs spatiaux). En général, le contrôle du bruit peut être fait au 
niveau de la source, au niveau du récepteur (de la réception) ou encore, entre la source et 
le récepteur. En fait, ce contrôle peut être divisé en deux classes : la première classe est un 
contrôle actif (Active Noise Control, ANC), qui sert à réduire le bruit en mesurant les ondes 
sonores provenant d'une source spécifique, puis à créer des ondes secondaires égales et 
opposées qui annulent le son primaire. La seconde classe est le contrôle du bruit passif 
(PNC : Passive Noise Control) qui consiste par exemple à insérer des matériaux appropriés 
entre la source et le récepteur, au niveau de la transmission. Cette seconde classe (PNC) 
est évidemment moins complexe à mettre en œuvre et moins coûteuse que le contrôle actif 
(ANC). 
Les problèmes de confort acoustique et de réduction de bruit dans les habitacles constituent 
un enjeu économique important dans des secteurs tels que le transport, l’aéronautique, le 
spatial et l’industrie automobile. La modélisation vibro-acoustique d’un habitacle typique 
d’un avion nécessite la compréhension des nombreux mécanismes gouvernant la 
transmission acoustique à travers les structures et les traitements acoustiques rattachés.
2  Introduction 
 
La tâche est rendue davantage difficile par les complexités mécaniques et physiques mises 
en jeu (structures double parois, géométries non uniformes, raidisseurs, traitements 
absorbants et amortissants, etc.) et les différents types d’excitations (mécanique, 
acoustique et aérodynamique). Qui plus est, l’adoption de plus en plus répandue des 
structures en matériaux composites et sandwich, de par leur légèreté et raideur, pose un 
défi majeur au concepteur acousticien. Il est donc important de développer des méthodes 
prévisionnelles robustes du comportement vibro-acoustique de ces structures en matériaux 
composites afin de cerner les mécanismes physiques gouvernant leurs comportements 
acoustique et vibratoire et sur cette base, concevoir des solutions pour contrôler le bruit. 
Une solution prometteuse est de placer judicieusement des matériaux amortissants à 
l'intérieur de ces structures. L’optimisation de cette solution passe par la modélisation 
raffinée des structures composites et sandwich-nida complexes sous différentes classes 
d’excitations. Cette thèse apporte une réponse à ce défi à travers une combinaison de 
méthodes numériques et analytiques. 
Les nouvelles connaissances développées dans cette recherche sont de types génériques et 
sont applicables à des problématiques acoustiques des secteurs du transport, de 
l’aéronautique et du bâtiment. 
Les panneaux sandwichs sont largement utilisés dans les industries de l’automobile, de 
l’aérospatiale et de l’aéronautique, à des fins de contrôle du bruit. Cela s’explique par le 
fait qu’ils ont un faible coût et un faible poids par rapport à la plupart des alliages avancés 
d'aluminium. 
En général, ces panneaux sont constitués de minces couches de composites sur les surfaces 
et d’un noyau en nid d'abeilles (cf. Figure 1-1). Ainsi, ces panneaux sandwichs améliorent 
leur perte par transmission sonore. 
Notons que plusieurs études [1], [2], [3] [4] sont actuellement menées dans le but de 
contrôler les inconvénients des panneaux sandwichs. En outre, de nombreux chercheurs 
[2], sont motivés pour développer de nouvelles méthodes de prévision précises permettant 
d’évaluer les indicateurs vibratoires et acoustiques.  
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Figure 1-1 : Un sandwich en nid d’abeille (Nid d’abeille) [5] 
Le présent travail vise la modélisation numérique de la réponse vibro-acoustique des 
panneaux composites avec amortissement viscoélastique intégré, dépendant de la 
fréquence, dans une structure sandwich en nid d’abeille (appelé NIDA) soumise à des 
excitations mécaniques et acoustiques. Par conséquent, la réduction de la transmission de 
la vibration mécanique et la diminution de la transmission sonore de la structure d'origine, 
représentent les deux objectifs globaux de cette étude. 
1.2 Problématique scientifique 
Comme cela a été déjà mentionné dans la section précédente, les panneaux sandwichs sont 
de plus en plus largement utilisés pour le contrôle passif des vibrations dans les industries 
aéronautiques et aérospatiales. Ces matériaux composites sont généralement plus rigides 
et en même temps plus légers que les alliages d'aluminium les plus avancés 
traditionnellement répandus dans les constructions aérospatiales et aéronautiques. 
Toutefois, ces caractéristiques a priori intéressantes des panneaux sandwichs peuvent 
entraîner un rayonnement acoustique plus fort et une réduction de la perte par transmission 
des structures. Cela peut donc conduire malheureusement à une hausse des niveaux du bruit 
dans les habitacles. En effet, le son intérieur est principalement contrôlé par les propriétés 
et la complexité des panneaux et des matériaux amortissants utilisés pour diminuer le 
rayonnement du bruit. 
Dans le cadre de ce travail, les réponses vibratoires et acoustiques d'une plaque sandwiche 
(NIDA) avec traitement acoustique intégré sont calculées grâce à une approche modale. 
Cette approche se base sur des méthodes numériques : la méthode des éléments finis (FEM) 
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pour modéliser la structure et la méthode des éléments finis de frontière (BEM) pour 
prendre en compte le rayonnement dans le fluide environnant. Divers paramètres vibro-
acoustiques importants tels que la puissance injectée, la vitesse quadratique, la puissance 
rayonnée, la puissance transmise et la perte par transmission, peuvent être alors calculés. 
Par ailleurs, un calcul des propriétés équivalentes telles que l’amortissement équivalent et 
le nombre d’ondes équivalent de la structure, permet de définir tous les paramètres vibro-
acoustiques sous divers types d’excitations en se servant de la méthode des matrices de 
transfert (Transfert Matrix Method, TMM). 
1.3 Objectifs  
L’objectif principal de cette thèse est de proposer une méthodologie numérique dans le but 
de décrire la réponse vibro-acoustique des panneaux composites sandwichs avec 
amortissement intégré (cf. Figure 1-2) sous diverses excitations : force ponctuelle, onde 
plane (Plane Wave, PW), champ acoustique diffus (Diffus Acoustic Filed, DAF) et couche 
limite turbulente (Turbulent Boundary Layer, TBL). La méthode adoptée se base sur une 
approche modale qui peut prédire rapidement et efficacement la réponse vibro-acoustique 
des structures sandwiches, en particulier les structures contenant un amortissement 
viscoélastique intégré dont les propriétés dépendent de la fréquence. 
 
Figure 1-2 : Illustration de la motivation et l’objectif  
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Pour atteindre cet objectif, on a recours à une démarche qui se divise en deux grandes 
parties. Dans la première partie, on va développer l’outil numérique et puis le valider pour 
divers types d’excitations. Dans la seconde partie, en utilisant les propriétés équivalentes 
de la structure, on va recourir à une méthode hybride FEM-TMM pour calculer les 
paramètres vibro-acoustiques de toute autre structure ayant les mêmes propriétés. 
Le présent rapport de thèse comprend six chapitres : 
- Le premier chapitre est dédié à l’introduction de la problématique et de l’objectif du 
travail; 
- Le deuxième chapitre dresse une étude bibliographique des travaux réalisés sur les 
différents modèles utilisés pour représenter l’amortissement des structures sandwiches 
avec un matériau viscoélastique. On y présente aussi les différentes techniques et méthodes 
de l’amortissement des structures NIDA, tout en mettant en lumière leurs avantages et leurs 
inconvénients; 
- Le troisième chapitre présente la méthodologie proposée, les hypothèses, les conditions, 
l’outil, les équations et les paramètres vibro-acoustiques calculés pour les différents types 
d’excitation; 
- Le quatrième chapitre rend compte de la validation de l’approche modale proposée sur 
différents types de structures (poutre, panneau simple, sandwich ou multicouche). Tous les 
ésultats calculés sont comparés par rapport à une solution directe en utilisant deux logiciels 
de référence : NX-NASTRAN ®(Nastran) et NOVAFEM ® (Mecanum). Le premier est 
utilisé pour la validation des aspects vibratoires et le second pour les aspects acoustiques; 
- Le cinquième chapitre présente la validation de la méthode hybride FEM-TMM, 
appliquée sur certains exemples. Le modèle GLM (General Laminate Model) implémenté 
dans le logiciel NOVA ® (Mecanum) est utilisée pour la validation dans ce chapitre; 
- Suite à la validation de la méthodologie, le sixième chapitre est consacré à une étude 
paramétrique qui vise l’optimisation de la structure sandwiche pour une meilleure réponse 
vibro-acoustique. Cette étude paramétrique est faite sur la localisation et la forme optimale 
de la couche viscoélastique. 
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CHAPITRE 2 Revue de littérature 
Dans cette section, on va présenter une revue de littérature sur les différentes méthodes d’analyse 
acoustique, la prédiction de la perte par transmission pour les panneaux sandwichs et les différents 
travaux de modélisation des matériaux viscoélastiques. 
2.1 Les méthodes de l’analyse acoustique 
On peut regrouper les méthodes de l’analyse acoustique sous deux groupes. Dans le premier 
groupe, on va citer les méthodes numériques et analytiques telles que la méthode des éléments finis 
(FEM), la méthode des éléments finis des frontières (BEM) et la méthode des matrices de transfert 
(TMM). Dans le deuxième groupe, on va présenter les méthodes analytiques et semi-analytiques 
telles que les différents modèles sandwichs, l’analyse statistique de l’énergie (SEA) et le modèle 
GLM. 
2.1.1 Les méthodes numériques et analytiques 
2.1.1.1 La méthode des éléments finis (FEM) 
Le principe de cette méthode consiste à diviser le domaine de la structure en plusieurs sous-
domaines plus petits, appelés «éléments». Notons que la méthode FEM utilise des fonctions 
d'interpolation appelées «fonctions de forme» qui permettent de construire les matrices de masse 
et de rigidité du problème. Par la suite, on a recours à ces matrices pour former l'équation du 
mouvement de la structure qu’on étudie. Dans les cas d'analyses en basses fréquences (BF), la 
longueur d'onde est généralement supérieure aux dimensions de la structure (cf. Figure 2-1), ce qui 
n’exige pas un critère élevé de maillage en éléments finis. Par conséquent, il en résulte un temps 
de calcul et un espace mémoire acceptable. Par ailleurs, pour optimiser le temps de calculs de cette 
méthode, il est avantageux d'effectuer des calculs sur une base modale avec la possibilité de les 
compléter par des modes statiques [6] [7].
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Figure 2-1: Comparaison de la longueur d’onde par rapport aux dimensions de la structure 
Turner et al [8] ont utilisé en 1956 la méthode des éléments finis en représentant le domaine 
élastique bidimensionnel par un assemblage de panneaux triangulaires où les déplacements 
variaient linéairement. Le comportement de chaque panneau a été représenté par une matrice de 
rigidité élémentaire. 
En 1960, Argyris et al [9] ont employé la notion de l'analyse énergétique, basée sur la méthode des 
éléments finis. Cette notion a été précédemment introduite par Courant en 1943 [10]. Depuis les 
années 1960, la méthode FEM a été reformulée sous la forme générale de résidus pondérés ou des 
formulations faibles [11] [12] [13] [14]. Ensuite, certains chercheurs ont créé un élément de haute 
précision [15], et d’autres ont développé un élément courbe et iso-paramétrique [16] pour avoir 
plus de précision dans le calcul des structures. La méthode des éléments finis a été reconnue comme 
une méthode générale de la solution pour les équations aux dérivées partielles. Elle est utilisée dans 
la résolution des problèmes linéaires et non linéaires des structures [17]. 
En 1968 Adel [18] et Moforton [19] sont les premiers à utiliser la théorie de Kirchoff-Love ou 
appelé aussi la théorie classique CLPT (Classical Laminate Plate Theory) dans leurs éléments finis 
pour les multicouches. Ensuite, en 1975, Noor et Mathers [20] ont proposé des éléments finis qui 
sont basés sur la théorie de Reissner-Mindlin ou appelé aussi FSDT (First-order Shear Deformation 
Theory) pour prendre en compte l’effet du cisaillement transversal. 
La théorie d’ordres supérieurs HSDT (Higher-order Shear deformation theory) est une théorie qui 
permet de raffiner le modèle FSDT en approchant le champ de déplacement par un développement 
de Taylor suivant l’épaisseur. Cette théorie est utilisée par plusieurs auteurs [21] pour modéliser 
les éléments volumiques par des éléments 3D hexaédrique. Par la suite, Khare et al [22] ont 
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développé des éléments finis de surface basés sur la théorie de déformation de cisaillement d’ordre 
supérieur qui permet d’éliminer les coefficients de correction du cisaillement. 
En 1989, Reddy et al [23]ont proposé la modélisation par éléments finis de l’approche par couches 
discrètes en utilisant la théorie GLPT (generalized laminate plate theory ). Ils ont développé un 
élément 2D pour les plaques multicouches. Un ans plus tard, Barbero et al [24] [25] ont utilisé le 
modèle de Reddy [23] pour dévélopper les cas des structures cylindriques. 
En 2004, Cugnoni et al [26] ont développé un élément fini basé sur le principe de dégénérescence 
solide-coque [3]. Par la suite, en 2006, Moreira et al [27] ont proposé un modèle d’éléments finis 
des panneaux multicouche, en se basant sur l’approche par couches discrètes LW (layerwise) et en 
traitant chaque couche par la théorie Reissner-Mindlin. 
En 2009, Amichi et Atalla [1] ont élaboré la méthode éléments finis pour une poutre sandwiche 
avec un noyau viscoélastique. Pour ce faire, ils ont défini un nouveau modèle sandwich par 
éléments finis. Dans ce modèle, ils ont décrit deux configurations symétriques et asymétriques 
fondées sur une approche discrète de déplacement où le modèle de Timoshenko [28] a été utilisé 
pour décrire le champ de déplacement du noyau. Pour un panneau sandwich, les mêmes auteurs 
[1] [2] proposent un modèle où les déplacements des Énergie de déformation des peaux sont 
construits en exploitant les hypothèses de Love-Kirchhoff, alors que le modèle de Mindlin [29] 
[30] [31] est utilisé pour décrire le champ de déplacement du noyau. Ce dernier est corrigé pour 
tenir compte de l'influence de rotation de cisaillement transversal du noyau. 
Soulignons qu’en 2011 Bouayed [3] a présenté un nouveau modèle sandwich en éléments finis. 
Dans sa nouvelle formulation, il a interpolé le déplacement suivant l’épaisseur de deux façons; 
linéairement et paraboliquement. Sa méthode consiste à traiter chaque couche séparément par 
l’approche LW (layerwise) qui est destinée à mieux décrire les effets d’interface. Cette approche 
ne fait intervenir que les déplacements des faces extérieures et aux interfaces internes. Pour éviter 
un maillage volumique, l’auteur a utilisé des éléments quadratiques pour mailler seulement la 
surface moyenne de référence. Il a présenté deux méthodes, soit les méthodes directe et modale 
pour le calcul de sa réponse dynamique des structures sandwiches avec une couche viscoélastique. 
De nombreux ouvrages ont été publiés sur la méthode des éléments finis. Nous tenons à souligner 
ceux de Ziekiewicz 2000 [32], Batoz et al 2002 [7], Dhatt et al 2015 [6], Atalla et Sgard [33]. 
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2.1.1.2 La méthode des éléments finis de frontière (BEM) 
À des fréquences moyennes (MF), la déformation de la structure devient très sensible aux 
conditions aux limites, ainsi qu’aux différents paramètres du matériau de la structure. Le 
comportement modal est encore observable, mais les modes propres ne sont pas toujours clairement 
distincts les uns des autres. L’utilisation de la méthode des éléments finis (FEM) est alors 
inappropriée car elle nécessite un raffinement du maillage, ce qui entraîne une augmentation parfois 
considérable du temps de calcul et de l’espace mémoire et des difficultés numériques (provenant 
de matrices de grandes tailles).  
Le calcul de la base modale est également hors de portée en raison de la densification modale [4] 
(il doit être calculé jusqu'à un millier de modes [34]) mais reste faisable. Dans ces conditions, la 
méthode d’analyse statistique d’énergie (SEA) est plus appropriée, notamment pour résoudre des 
problèmes de taille finie. Pour les problèmes externes (taille infinie) la méthode des éléments finis 
de frontière (BEM) est plus appropriée car c’est seulement les frontières de la structure qui sont 
alors discrétisées. C’est une méthode de résolution des équations aux dérivées partielles linéaires. 
Elle consiste à formuler des problèmes des équations intégrales de frontière (les équations 
d’Helmoltz) en forme intégrale, puis les résoudre par calcul numérique. La méthode BEM présente 
un avantage significatif par rapport à la méthode des éléments finis puisque la dimension du 
problème est réduite d'une unité. Notons que ces dernières années, la méthode des éléments finis 
de frontière (BEM) [33] a été largement utilisée pour prédire le bruit de différentes structures. 
Un autre avantage de cette méthode réside dans la diversité des impédances de surface et des 
géométries qui peuvent être prises en compte. Cette technique est également appropriée pour des 
problèmes de domaines infinis, car la condition de rayonnement en champ lointain est toujours 
satisfaite. Une description détaillée de la méthode BEM pour les problèmes vibro-acoustique est 
donnée dans le livre de Atalla et Sgard [33]. 
2.1.1.3 La méthode de Rayleigh-Ritz 
La méthode de Rayleigh-Ritz [35] [36] est une méthode déterministe qui consiste à chercher une 
approximation des modes de vibration. En effet, les réponses vibratoires et acoustiques sont des 
combinaisons linéaires des contributions de ces modes vibratoires. Cette technique a l'avantage de 
remplacer le système d'origine par un système de petite taille en effectuant une troncature de la 
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base modale. Cela implique que seuls quelques premiers modes propres sont pris en compte dans 
le comportement dynamique de la structure et en particulier, le contenu en fréquences du calcul 
devrait être limité aux premiers modes de la structure, ce qui n'est pas toujours le cas ce qui cause 
un problème numérique important en fonction de l’ordre N (nombre des modes). La méthode étant 
semi-analytique, son application est limitée à des structures, des excitations, des conditions aux 
limites simples. 
2.1.1.4 La méthode des matrices de transfert 
Les structures multicouches sont souvent modélisées par des approches analytiques pour effectuer 
des prédictions et des études paramétriques rapides [37] [38]. Cependant, pour résoudre 
analytiquement les équations aux dérivées partielles décrivant le système, plusieurs hypothèses 
doivent être introduites. On suppose que le système multicouche est homogène, plat et de 
dimensions latérales infinies mais le système reste, au contraire, limité dans la direction d'épaisseur. 
Dans ces conditions, la transformée de Fourier peut être utilisé pour déplacer l’étude dans le 
domaine physique (x, y) vers le domaine de nombre d'onde (kx, ky). Cette méthode est connue par 
la méthode des matrices de transfert TMM (Tansfert Matrix Method) [39] [40]  
Cette méthodologie est largement utilisée pour calculer la perte par transmission et les coefficients 
d’absorption des structures multicouches. La connaissance de la solution d'analyse dans le domaine 
de nombre d'onde peut également être utilisée pour calculer l'impédance acoustique d'une structure 
multicouche. En effet, une fois l’espace (kx, ky) a été correctement échantillonné, la transformée de 
Fourier inverse peut être utilisée pour trouver la solution dans le domaine physique. Dans le 
contexte de la méthode des matrices de transfert TMM (Tansfert Matrix Method), Ghinet et Atalla 
[41] ont utilisé la technique de fenêtrage spatial pour améliorer les prédictions de la perte par 
transmission non-résonante des panneaux multicouches, en basses fréquences. Les auteurs [4] ont 
développé une formulation compacte et générale menant à la solution d'un petit système linéaire.  
En 2010, Rhazi et Atalla [38] ont développé une correction pour les dimensions finies, pour étendre 
la méthode TMM en basses fréquences, c’est la méthode FTMM (Finite Tansfert Matrix Method). 
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2.1.2 Les méthodes semi-analytiques  
2.1.2.1 Le modèle du panneau sandwich 
Les panneaux sandwichs composites sont largement utilisés dans l’industrie aéronautique. Ces 
panneaux sont généralement constitués de deux couches externes (Énergie de déformation des 
peaux) minces en composites et un noyau composite de cisaillement constitué d’un matériau moins 
rigide que celui de deux Énergie de déformation des peaux. Les panneaux sandwichs sont d’une 
rigidité importante et d’un faible poids. La modélisation vibro-acoustique des panneaux sandwichs 
est étudiée dans un grand nombre de documents. 
En 1953, Courant et al [42] ont proposé une expression de la densité modale pour une plaque 
isotrope. Ensuite, en 1962, Heckel [43] a exprimé le même paramètre pour une coque cylindrique. 
Six ans plus tard, Wilkinson [44] a proposé la première expression de la densité modale pour les 
panneaux sandwichs isotropes. Ensuite Erickson [45] a étudié l’effet des propriétés anisotropes du 
cœur dans la densité modal. L’auteur décrit l’énergie de déformation des peaux par le mouvement 
en flexion tandis que le cœur est décrit par un module de cisaillement équivalent qui est calculé 
comme la moyenne géométrique du module de cisaillement le long de deux directions x et y. La 
rigidité de flexion du cœur est négligée dans son modèle.  
Renji et al [46] ont proposé un modèle de la densité modale des panneaux sandwichs orthotropes, 
le noyau est caractérisé par un cisaillement transversal équivalent et les termes d’inertie de rotation 
sont négligés. Les auteurs [44] [45] [46] montrent que diverses hypothèses simplificatrices sont 
nécessaires pour résoudre analytiquement le problème de la dispersion, pour trouver le nombre 
d’onde et l’amortissement équivalent de la plaque. Il est conclu dans une étude récente [41] que le 
problème de la dispersion générale des panneaux composites stratifiés plats ne possède pas une 
solution analytique. 
Berthelot [47] a pris en considération la variation des propriétés physique le long de l’épaisseur du 
panneau en composites. Batoz et Dhatt [7] ont utilisé un système d’équations d’équilibre 
dynamique décrit par un vecteur hybride composé par le champ de déplacements en rotation, ainsi 
avec les forces et les moments résultants du panneau. Les auteurs ont calculé explicitement l’inertie 
de rotation et les facteurs de correction de cisaillement. Les solutions ont été utilisées pour calculer 
la vitesse de groupe, la densité modale et le rendement de rayonnement. 
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En 2002, Ghinet et Atalla [41] ont proposé une relation de dispersion de sixième ordre pour les 
poutres sandwich orthotropes, en tenant compte de la force de rotation de l'inertie, de flexion et de 
cisaillement transversal du cœur. Pour la modélisation de la poutre sandwiche, ils ont appliqué le 
principe d’Hamilton, où l'énergie de déformation de la poutre est définie comme la somme de 
l'énergie élastique due à la flexion pure du panneau, la flexion des peaux et le cisaillement 
transversal du cœur. Ils ont aussi montré que différentes hypothèses simplificatrices sont 
nécessaires pour résoudre analytiquement le problème de la dispersion.  
En 2006, Ghinet et Atalla [4] ont présenté une approche théorique pour modéliser les 
comportements vibro-acoustiques des panneaux sandwichs. Dans cette perspective, ils ont présenté 
deux modèles: le premier est celui du composite stratifié symétrique et le second est celui du 
panneau sandwich composite non symétrique. Dans les deux modèles, les auteurs utilisent un 
champ de déplacement discret pour chaque couche séparément. Ce champ est défini par le modèle 
Reissner-Mindlin qui conduit à une relation de dispersion de sixième ordre et il est ensuite modifié 
pour tenir compte de l'influence de rotation du cisaillement transveral dans le noyau. Les mêmes 
auteurs [4] ont développé un modèle du panneau sandwich qui permet une description correcte des 
comportements vibro-acoustiques sur toute la plage des fréquences auditifs. Ce modèle est basé 
sur les hypothèses suivantes: (i) l'épaisseur du cœur est supérieure à celle des Énergie de 
déformation des peaux, les Énergie de déformation des peaux et le cœur sont supposés 
incompressibles le long de l’épaisseur; (ii) le noyau ne contribue que par les contraintes de 
cisaillement transversal, qui sont négligées dans la peau.  
Ghinet et Atalla [41] ont aussi proposé une nouvelle modélisation vibro-acoustique des panneaux 
sandwiches en composites de dimensions finies et de propriétés orthotropes. Ce modèle est basé 
sur une relation de dispersion et est conçu pour des applications telles que la conception acoustique 
et l'optimisation, ainsi que les méthodes de caractérisation inverse pour évaluer les propriétés 
physiques du panneau. Le modèle est basé sur deux approches. La première concerne la 
modélisation des panneaux sandwichs épais en composites. Cette approche utilise un champ de 
déplacement discret pour chaque couche et permet de décrire les déplacements et les rotations de 
cisaillement. La seconde approche concerne la modélisation des structures stratifiées épaisses. 
Chaque couche est décrite par un champ de déplacement de Reissner-Mindlin. Notons que ce 
champ de déplacement est lié à des phénomènes physiques qui apparaissent en hautes fréquences, 
où la différence de rigidité entre la peau et le noyau permet de séparer le mouvement de flexion de 
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la peau. Chaque couche est considérée comme discrète et stratifiée (composite), tandis que les 
propriétés physiques sont liées à travers l'épaisseur de chaque couche, de sorte que la dimension 
du problème reste inchangée. Les solutions de la relation de dispersion sont utilisées pour calculer 
la vitesse du panneau, des densités modales et la perte par transmission. En outre, un type de 
modélisation d’un composite stratifié symétrique est présenté et utilisé pour valider et démontrer 
l'exactitude de la modélisation de ce type de sandwich. 
Par conséquent, les solutions des panneaux stratifiés isotropes sont symboliquement mises au point 
et utilisées pour analyser les comportements vibro-acoustiques asymptotiques.  
En 2009, Tongan et al [48] ont étudié la propriété intrinsèque d'isolation sonore du panneau 
sandwich indépendamment des effets des conditions d'installation externe, telles que les conditions 
aux limites encastrées ou simplement appuyées. Le panneau sandwich est alors censé être 
infiniment grand pour éliminer l'influence des conditions aux limites. Selon ces formulations, les 
auteurs ont décrit un nouveau modèle acoustique basé sur la théorie de poutre sandwiche d’ordre 
supérieur et ils ont développé une optimisation de la conception acoustique et des propriétés 
mécaniques pour un poids minimal. 
2.1.2.2 L’analyse statistique de l’énergie (Stastical Energy Analysis, SEA) 
En hautes fréquences, les phénomènes vibratoires ont des longueurs d'onde très courtes. Les calculs 
vibratoires deviennent coûteux et lourds ainsi que les résultats sont sensibles à la moindre 
perturbation des paramètres géométriques et physiques. Il est alors plus approprié de regarder des 
grandeurs locales ou des quantités moyennées dans l'espace et en fréquence. L’approche la plus 
utilisée dans ce contexte est celle de l'analyse statistique de l'énergie (Statistical Energy Analysis, 
SEA) qui donne le niveau d'énergie par sous-structures.  
La méthode SEA est souvent utilisée pour analyser la distribution de l'énergie des vibrations en 
hautes fréquences, entre les composants de structures complexes et énormes dans l’aviation et le 
domaine naval. Le système vibro-acoustique est représenté par un ensemble de sous-systèmes 
couplés. Ce couplage est présenté en termes de flux d’énergie. Leur état vibratoire est exprimé en 
termes des énergies et les excitations sont présentées comme des puissances injectées. 
La méthode SEA compte parmi les méthodes les plus utilisées par les fabricants dans le but 
d’étudier le comportement vibro-acoustique en moyennes et hautes fréquences des systèmes 
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complexes. Elle sert à faire la modélisation des problèmes vibratoires, acoustiques ou de couplages 
fluide-structure. 
Cette méthode énergétique semble aussi la plus appropriée pour modéliser des phénomènes 
physiques dans les moyennes et hautes fréquences, parce que son calcul est très économique, et 
elle peut remplacer les essais sur les prototypes réels par des simulations numériques. 
À l'origine, cette méthode a été présentée pendant les années soixante par Lyon et al [49] dans le 
but de fournir des indications qualitatives que l'expert en vibro-acoustique pourrait interpréter et 
analyser. Elle a été exposée en 1975 par Lyon, [50] dans son premier livre, où il établit les bases 
théoriques et les hypothèses de la méthode. En 1987, Soize [51] a publié une étude bibliographique 
sur la méthode SEA entre les années 1975 et 1986. En 1996, Pinter et al [52] ont proposé un manuel 
des applications de la méthode SEA, le «Handbook for applications of Statistical Energy 
Analysis». En 1994, Fahy et al [53] ont présenté une description détaillée de la méthode en se 
basant sur les travaux de Lesueur [54]. 
Bien que la SEA peut traiter les cas des structures complexes et diminue le coût de calcul, elle a 
des inconvénients. Elle permet uniquement d’estimer les niveaux vibratoires ou acoustiques 
moyennés en fréquence et en espace. Elle nécessite une densité modale importante et donc en 
basses fréquences, elle ne s’applique pas. 
Cette méthode ne présente pas des bons résultats pour les cas d’éléments raidis car ils présentent 
peu de pertes internes par couplage. Un autre inconvénient est la difficulté de déterminer les 
facteurs de perte par couplage. 
 
2.1.2.3 Le modèle GLM (General Laminate Model) 
Le modèle GLM est proposé par Ghinet et Atalla [41]. Ce modèle est basé sur l’approche d’onde 
pour résoudre la relation de dispersion des panneaux composites stratifiés avec une couche 
viscoélastique linéaire et un noyau orthotropique. La relation de dispersion est écrite sous la forme 
d'un polynôme généralisé des valeurs propres complexes. Le champ des déplacements de type 
Reissner-Mindlin est utilisée pour décrire chaque couche en flexion et en cisaillement transversal. 
Pour résoudre les relations de dispersion, le système d'équations d'équilibre dynamique est exprimé 
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, En supposant une solution 
harmonique e  définie par [41]: 
   exp x ye e jk x jk y j t    (2-1) 
le système est exprimé sous la forme d'un polynôme de valeurs propres généralisées complexes :  
        2 2 1 0 0s sk A e jk A e A e    (2-2) 
où  :      0 1 2, etA A A  sont des matrices carrées réelles qui sont présentées dans la thèse de Ghinet 
[55] (en absence d'amortissement) de dimension 5N + (N-1) où N est le nombre de modes propres, 
sk  est le nombre d’onde structural définie par l’équation (2-3). Ce modèle est implémenté dans 
NOVA et sera utiliser pour la validation dans ce travail. 
2 2
s x yk k k   
tel que cosx sk k   et siny sk k   
(2-3) 
Avec   l’angle de propagation de l’onde  
2.2 L'analyse et l’optimisation de la perte par transmission du sandwich 
NIDA 
2.2.1 L'analyse de la perte par transmission 
L'analyse acoustique de la plaque sandwiche a été faite initialement par Kurtz et Watters [56] [17] 
en 1959. Le but de leur étude était de développer un modèle simple pour prédire la transmission 
sonore à travers les panneaux sandwichs. 
Les auteurs ont commencé à partir d’un modèle de la flexion du panneau sur la base de l'impédance 
mécanique de chaque couche. Ils ont montré que la vitesse des ondes de flexion dans une plaque 
homogène augmente à chaque fois que la fréquence augmente, alors que la vitesse des ondes de 
cisaillement est constante sur toute la plage de la fréquence. Leurs résultats sont basés sur un 
modèle simple du comportement d'un sandwich, dans lequel ils ont considéré que le noyau répond 
à des ondes en cisaillement, alors que les Énergie de déformation des peaux répondent à des ondes 
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de flexion de la plaque. De plus, les auteurs ont utilisé un circuit analogique équivalent (à la 
structure avec amortissement) pour l’impédance de la plaque sandwiche et la vitesse de propagation 
des ondes de cisaillement à travers la structure. Leur analyse a fourni une bonne estimation du 
comportement antisymétrique (déformation en phase des Énergie de déformation des peaux) dans 
une plaque sandwiche. Toutefois, leur modèle n'est pas capable de simuler le comportement en 
fonction de l'épaisseur d'un sandwich, car le noyau est supposé être incompressible. 
Par ailleurs, on distingue un autre modèle de plaque sandwiche à trois couches, avec un noyau 
compressible isotrope, qui a été développé par Ford et al [40]en 1967. Pour tenir compte du 
comportement symétrique de la structure sandwiche, le noyau a été modélisé comme un milieu 
élastique à trois dimensions. Bien que la formulation en trois dimensions soit développée, les 
nombres d'ondes ont été calculés uniquement pour le cas infini. Les déplacements verticaux du 
noyau sont censés être linéaires dans le sens de l'épaisseur. Les auteurs ont comparé les nombres 
d'ondes du son dans l'air et dans le panneau pour prédire la fréquence de coïncidence pour des 
mouvements symétriques et antisymétriques. Ce modèle sandwich a été utilisé dans d’autres études 
[57] [58]. 
En 1975, Smolensky et Krokosky [59] ont corrigé les expressions de l'énergie citées dans le modèle 
antisymétrique [60]. Ils ont étudié l'influence des propriétés du noyau sur les fréquences propres 
de vibration. Ces auteurs ont mis en œuvre des travaux expérimentaux où ils ont expliqué l'effet de 
coïncidence en flexion. Ils ont également mesuré la perte par transmission (TL) de deux panneaux 
sandwichs avec des noyaux isotropes. Par la suite, Dym et al [61] ont utilisé les prédictions 
théoriques des fréquences propres pour expliquer les résonances dans les graphiques de TL en se 
basant sur le travail de Smolenski et Krokosky [59]. 
Dym et Lang [61] ont été les premiers à prédire théoriquement le TL pour les panneaux sandwichs 
unidirectionnels. Ces auteurs ont procédé à une analyse qui consiste à la formulation de la théorie 
vibratoire des plaques. Les hypothèses de la cinématique (pas de cisaillement transversal et pas de 
variation d’épaisseur) [61] ont été utilisées pour établir les cinq équations décrivant le mouvement 
d'un panneau sandwich symétrique. Les expressions de l'énergie ont été calculées à partir du 
déplacement de la plaque qui décrit sa déformation sur la base de la surface moyenne dans le cas 
symétrique, ou sur la base de cette surface dans le cas antisymétrique. À ce propos, on note que le 
système des équations est découplé en deux groupes qui représentent les mouvements symétriques 
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et antisymétriques du panneau sandwich. Par la suite, les impédances sont obtenues séparément 
pour les deux mouvements symétriques et antisymétriques, puis elles sont utilisées pour calculer 
le coefficient de transmission.  
Les prédictions théoriques de TL ont été comparées avec les résultats expérimentaux de Smolenski 
et Krokosky [59]. Deux ans plus tard, Dym, Ventre et Lang [62] ont corrigé le modèle de Dym et 
Lang [60] en tenant compte de l’excitation acoustique sur la surface inférieure du panneau 
sandwich. Ils ont également extrait une nouvelle expression du coefficient de transmission en 
utilisant les impédances symétriques et antisymétriques. Concernant le panneau avec un noyau 
isotrope ou orthotrope unidirectionnel, Moore a présenté une analyse TL dans sa thèse [63]. 
En 1982, Narayanan et Shanbhag [64] ont étudié la perte par transmission d'un panneau sandwich 
avec un noyau unidirectionnel. Pour les panneaux sandwichs incompressibles et viscoélastiques, 
ils ont utilisé les équations dynamiques qui ont été déjà limitées au mouvement antisymétrique 
proposées par Mead [65]. La perte par transmission du son a été calculée à partir de l'impédance 
de la transmission spécifique d'un panneau sandwich. Cette étude a montré que le TL est plus 
sensible aux variations de paramètre de cisaillement du noyau ainsi qu’aux variations de la 
géométrie du panneau. 
En 2008, Ghinet et Atalla [57] ont appliqué leur model GLM (general laminate model) pour 
calculer la perte par transmission des panneaux sandwichs stratifiés d’une forme plane et courbée 
par le moyen de la SEA. La technique proposée permet de calculer l’amortissement équivalent des 
panneaux stratifiés composites sous une configuration (symétrique ou asymétrique ou sandwich 
stratifié) avec un nombre illimité de couches élastiques ou visco-élastiques. 
2.2.2 Optimisation de la perte par transmission 
En 1975, Lang et Dym [61] ont eu recours au modèle développé par Smolenski et Krokosky [59] 
pour optimiser la conception d'un panneau sandwich avec un objectif consistant à dépasser les 
valeurs de TL prédites par la loi de masse d'au moins 20 dB dans une plage de  fréquences 
sélectionnée. Pour ajuster la densité et l'épaisseur des deux Énergie de déformation des peaux et le 
noyau du panneau sandwich, les auteurs ont utilisé neuf variables : la densité, le module d'Young, 
le coefficient de Poisson, l’épaisseur pour le noyau et pour les peaux et le module de cisaillement 
du noyau. 
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Ils utilisent aussi un certain nombre d'hypothèses et de contraintes sur les variables de conception. 
Cette procédure conduit à des résultats indiquant deux façons d'améliorer le TL du panneau 
sandwich. La première méthode consiste à utiliser des panneaux qui suivent la loi de masse (plus 
de masse, moins de raideur) sur une large gamme de fréquences. Cette solution présente des 
inconvénients évidents pour les limites de poids et les contraintes des applications. La deuxième 
façon consiste à augmenter la rigidité du noyau, ce qui élève la fréquence de coïncidence 
symétrique, tout en maintenant la fréquence de coïncidence antisymétrique en basses fréquences. 
En 1978, Moore et Lyon [66] ont décrit un procédé pour améliorer le TL, qui implique le transfert 
de résonance de double paroi au-dessous ou au-dessus de la bande de fréquences d'intérêt et de 
réduire la raideur au cisaillement du noyau afin de limiter les fréquences de coïncidences à des 
fréquences plus élevées.  
Ceci est réalisé par une configuration où le nid d'abeilles est orienté de telle sorte que les cellules 
paraissent dans le plan du panneau. Pour une configuration de panneau spécifique, les auteurs ont 
pu obtenir de meilleurs résultats que la loi de masse de TL sur une bande de fréquences, 
comparativement à de précédents travaux de Moore [63]. 
Barton et Mixson [67] (en 1981) et Grosveld et Mixson [68] (en 1985) ont étudié des panneaux en 
nid d'abeilles utilisés dans l'industrie aérospatiale pour diminuer le bruit du moteur, précisément le 
bruit de l'hélice. Pour ce faire, Mixson et Barton ont proposé une formulation semi-empirique pour 
le calcul du mode fondamental d'un panneau rectangulaire creux. Les résultats expérimentaux 
indiquent que le nid d'abeilles du noyau est plus efficace pour la plupart des fréquences que le 
traitement par l’ajout de la même quantité de masse. Aussi, Grosveld et Mixson ont fait des 
expériences au centre de recherche de Langley de la NASA sur le même panneau, et leurs résultats 
ont indiqué également que le traitement en nid d'abeilles a un meilleur TL que le traitement 
conventionnel.  
La méthode la plus générale consiste à décrire les stratifiés comme des plaques minces, et le 
déplacement du noyau par l'équation générale des ondes. Ce modèle a été utilisé pour prédire la 
perte par transmission du son des plaques de verre. Dans son modèle, Nilsson [69] ne discute pas 
de l'influence des conditions aux limites. Cependant, Sander (1998) [70] a utilisé le modèle de 
Nilsson pour discuter de cette influence sur la rigidité en flexion. En 2001, Buehrle et al [71] ont 
mené une analyse numérique avec les codes numériques NASTRAN et COMET pour mettre en 
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œuvre des modèles numériques de TL avec des données expérimentales mesurées pour une 
configuration d'un panneau sandwich. Dans le même contexte, un modèle mathématique d’un 
panneau sandwich avec un noyau anisotrope a été présenté par Thamburaj et Sun [72] [73]. Ils ont 
utilisé les propriétés anisotropes du NIDA pour exprimer la dissipation de l'énergie. Ils ont 
également montré l'effet de couplage afin d'améliorer la perte par transmission du son dans la 
gamme de fréquences d'intérêt. Thamburaj et Sun [74] ont montré en 2002 que l'anisotropie du 
noyau peut conduire à des valeurs élevées de TL, et qu'en plus, lorsque les Énergie de déformation 
des peaux sont minces, elles peuvent améliorer le rendement des panneaux sandwichs. En 2003, 
Papadopoulos [75] a appliqué la méthode des éléments finis pour prédire la perte par transmission 
des panneaux sandwichs. Cependant, son application a été limitée à des fréquences inférieures à 
750 Hz en raison d'un grand nombre de nœuds à des fréquences plus élevées. En 2004, Efimtsov 
et al [76] ont fait une analyse théorique du rayonnement acoustique de structures sandwiches 
excitées par une couche limite turbulente (TBL). Selon leurs résultats, un panneau homogène 
d'aluminium peut être moins rayonnant dans les fréquences moyennes. 
Ces résultats sont en accord avec les propriétés directionnelles d'une excitation TBL et les 
caractéristiques d'un nid d'abeilles anisotrope classique. Dans la même année (2004), Sokolinsky 
et Nutt [77] ont prouvé l'efficacité et la précision de la théorie des plaques sandwiches d'ordre 
supérieur pour estimer le comportement dynamique des panneaux sandwichs, quand les 
mouvements antisymétriques et symétriques sont pris en compte. Les deux mouvements sont 
étudiés de manière indépendante, ce qui mène à un système de cinq équations découplées: un 
ensemble de trois équations qui décrivent le mouvement de panneau sandwich antisymétrique en 
termes de déplacement et de cisaillement antisymétrique dans le noyau, et un ensemble de deux 
équations qui décrivent la symétrie de mouvement du panneau sandwich en termes de déplacement 
symétrique. Ce modèle dynamique a été utilisé par la suite par Tongan et al [78] [39] pour décrire 
la perte par transmission d'un panneau sandwich symétrique et unidirectionnel. En fait, les auteurs 
ont utilisé la cohérence entre les deux approches. La première est appelée approche d'ordre 
supérieur, elle est utilisée pour des panneaux sandwichs symétriques en nid d'abeilles et également 
avec un noyau isotrope, alors que la seconde approche, appelée approche à deux paramètres (the 
two parameters foundation formulation approach) n'est applicable qu’aux panneaux à noyau 
isotrope.  
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Les solutions de la relation de dispersion du modèle de Ghinet et Atalla [41] sont utilisées pour 
calculer la vitesse du panneau, des densités modales et la perte par transmission. Par conséquent, 
ces solutions sont utilisées pour analyser les comportements vibro-acoustiques asymptotiques. 
2.3 Les techniques de l’amortissement 
2.3.1 Classification des matériaux amortissants 
Les matériaux amortissants sont classés en deux groupes : amortissement non matériel (non 
material damping) et amortissement matériel (material damping) [79] [80]. 
2.3.1.1 Amortissement non matériel 
Ce premier groupe contient lui-même deux types d’amortissement : 
-L’amortissement visqueux [81]: cet amortissement est dû à la résistance des fluides pendant 






  (2-4) 
où U  désigne le pic de l’énergie potentielle,   est l’amortissement et dW est l’énergie dissipée par 
cycle de vibration. 
-L’amortissement de Coulomb [79] : cet amortissement est aussi appelé amortissement sec (dry 
damping), car il peut être appliqué pour les deux couches sèches du panneau. Il est défini par la 
relation suivante : 
cF N  
(2-5) 
où   est le coefficient de friction dynamique et N désigne la force normale entre les surfaces. 
2.3.1.2 Amortissement matériel (material damping) 
L'amortissement matériel dissipe de l'énergie lors de la déformation. Dans ce cadre, on peut citer 
les matières plastiques et les élastomères, qui dissipent de l'énergie beaucoup plus que l'acier et 
l'aluminium. Il existe trois types des matériaux amortissants [82] [83]: 
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-les alliages d'amortissement élevé : les alliages avec un amortissement élevé ont une faible rigidité 
et une faible résistance à la corrosion. Ce type d'amortissement matériel n'est pas le meilleur. 
-Les matériaux composites : ce type de matériaux est utilisé dans l'aérospatiale et l'automobile. Ils 
peuvent avoir un amortissement important et une rigidité très élevée. 
-Les matériaux viscoélastiques : ils sont des matériaux utilisés pour améliorer les caractéristiques 
d’amortissement structural. Ils peuvent être intégrés dans les panneaux sandwichs sous forme d’un 
traitement couche (par exemple l’ajout d‘une couche viscoélastique dans la structure). 
Dans ce travail, on s’intéresse à ce dernier type de matériau (les matériaux viscoélastiques). 
2.3.2 Effet de la température et de la fréquence sur le matériau viscoélastique 
La température et la fréquence sont les facteurs environnementaux les plus importants affectant les 
propriétés dynamiques des matériaux amortissants. Nashif et al [84] ont illustré la variation du 
module de cisaillement et le facteur d’amortissement à la température et à la fréquence. 
2.3.2.1 L’effet de la température 
La Figure 2-2 (a) révèle trois régions différentes : 
 La première région, associée aux températures les plus faibles et appelée la zone vitreuse, est 
la région où le module de cisaillement diminue légèrement (à peu près constant) à partir de sa 
valeur maximale, à mesure que le facteur d’amortissement augmente fortement lorsque la 
température augmente. Les déformations du matériau sont alors très faibles et par conséquent 
l’amortissement est faible. Par contre, les matériaux ont une bonne tenue mécanique dans cette 
zone.  
 Dans la deuxième région, appelée zone de transition, le facteur d’amortissement est maximal 
près de la température de transition et le module de cisaillement chute de façon importante.  
 Dans la troisième région, appelée région caoutchouteuse, le facteur d’amortissement et le 
module de cisaillement sont à peu près constants. 
Il existe une quatrième région rarement atteinte (non représentée sur la Figure 2-2) appelée zone 
d'écoulement, dans laquelle le module de cisaillement diminue et le facteur d’amortissement 
augmente. 
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Ces courbes permettent de choisir la zone de sollicitation, où l’amortissement atteint son maximum. 
2.3.2.2 L’effet de la fréquence 
Comme l’effet de la température, l’effet de la fréquence (Figure 2-2 (b)) peut être divisé en trois 
régions. Le module de cisaillement augmente avec la fréquence dans les trois régions, mais le taux 
de croissance est plus faible dans la première région (région vitreuse) et la troisième (région 
caoutchouteuse). Par contre, ce taux de croissance est un peu plus important dans la zone de 
transition. 
Par ailleurs, notons que l’amortissement atteint son maximum dans la zone de transition puis 
diminue dans la zone vitreuse. 
 
(a) la température 
 
(b) la fréquence 
Figure 2-2 : Variation du module de cisaillement et de l’amortissement en fonction de la 
température et la fréquence [84] 
2.3.3 Description du nomogramme de la fréquence réduite 
La représentation Figure 2-3 est appelée principe de superposition de la température et de la 
fréquence. Divers auteurs [85] [86] ont donné des justifications thermodynamiques pour le principe 
de superposition de la température et de la fréquence. 
En fait, ce principe est utilisé pour construire une représentation standard appelée nomogramme de 
la fréquence réduite. Ce nomogramme simplifie l'analyse des propriétés en fonction de la 
température T et de la fréquence . Le produit . T correspond à une addition sur une échelle 
logarithmique (avec le facteur T  de changement de température). On définit ainsi les fréquences 
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sur l'axe vertical de droite et les lignes isothermes permettant de lire à la fréquence réduite 
graphiquement sur l'axe horizontal. Pour une fréquence j  et une température kT , on lit le 
nomogramme en trois étapes représentées sur la Figure 2-3: [87] 
(a) On recherche l'intersection P de la ligne horizontale de la fréquence j  et la pente de la 
ligne de la température kT ; 
(b) L'abscisse du point P donne la fréquence réduite .j T   à une température kT ; 
(c)  L'intersection de la ligne verticale à cette fréquence réduite avec les deux courbes du 
module d’Young E et de l’amortissement donne leurs valeurs respectives à la fréquence j  
et à la température kT . 
Diverses expressions paramétriques ont été proposées pour modéliser le facteur de changement de 
































  (2-7) 
Avec : 
9
1 22 10 /   , 0.68  , 20   , 4  , 120
o
g grad s T C C C          
gT  est la température de transition,   C1 et C2 dépendent de la température de référence T0 (température 
ambiante). 
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Figure 2-3 : Nomogramme de la fréquence réduite [88] 
2.3.4 Les différentes techniques d’amortissement 
2.3.4.1 Traitement libre (Free layer damping Treatment FLDT) 
Dans ce type de traitement d’amortissement [89], appelé traitement non contraint (cf : Figure 2-4), 
le traitement viscoélastique est appliqué sur la couche de base pour contrôler ses vibrations. L’idée 
principale de cette méthode consiste à créer un facteur de perte structurelle élevé dans la couche 
d’amortissement. Lorsque la structure de base subit des vibrations de flexion, le matériau 
viscoélastique se déforme en extension pour dissiper de l’énergie. L’avantage de ce traitement 
réside dans le fait qu’il offre une bonne atténuation vibratoire, et ce par la dissipation de l’énergie 
de vibration sous forme de chaleur et que la modification de la composition du matériau 
d’amortissement peut améliorer son efficacité. Il y a toutefois un inconvénient, c’est que 
l’amortissement augmente avec le carré de l’épaisseur de la couche d’amortissement, ce qui 
entraîne une augmentation de la rigidité et du poids de la structure. 
 
Figure 2-4 : Traitement libre avant et après la déformation (FLDT) [90] 
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2.3.4.2 Traitement contraint (Constrained layer Damping Treatment CLDT) 
En 1959, Ross, Ungar, et Kerwin [91] ont développé un modèle théorique pour calculer la rigidité 
en flexion d’une poutre ou d’une plaque multicouche en traitement contraint (CLDT). Les auteurs 
ont utilisé les différentes propriétés des couches (la densité, l’épaisseur, la longueur, et le module 
de cisaillement). Leur modèle est plus adapté aux poutres simplement supportées. Dans les années 
60, DiTaranto [92], Mead et Markus [93] ont développé des modèles théoriques pour les vibrations 
axiales et de flexion d’un traitement à trois couches. Pour avoir un bon amortissement, on introduit 
une couche de matériau viscoélastique (VEM) avec une couche de contraignante (CLDT). Ce 
traitement (CLDT) est donc un sandwich constitué d’un matériau viscoélastique utilisé comme un 
noyau entre deux couches élastiques, dont l’une est la structure à amortir (Figure 2-5). Lorsque la 
structure de base subit des vibrations de flexion, le matériau viscoélastique est forcé de se déformer 
en cisaillement en raison de la couche supérieure rigide. Ce type de traitement offre une meilleure 
atténuation des vibrations que le traitement libre. Pour une structure sandwich-composite, l’effet 
de l’amortissement dans le traitement CLDT dépend de plusieurs paramètres tels que : le nombre 
des couches de la structure, leurs épaisseurs et leurs orientations. Vu sa raideur, il faut travailler 
avec une couche contraignante assez rigide. Il est préférable d’intégrer la couche viscoélastique 
dans la structure. 
Ross et al [91] ont proposé un traitement contraint multicouche contraint (MCLDT) et Nilsson [69] 
a proposé une technique utile pour la conception de ces structures fortement amorties. Ce type de 
traitement est un empilement de plusieurs couches d’amortissement. Il est principalement utilisé 
lorsque l’amortissement est requis sur une étendue de températures et/ou une plage de fréquences. 
Chaque couche d’amortissement est alors réglée pour une performance optimale dans une certaine 
température et dans le domaine fréquentiel choisi. La couche contraignante induit la déformation 
de cisaillement dans la couche viscoélastique, et donc la production de plus d’amortissement. 
 
Figure 2-5 : Traitement contraint avant et après la déformation (CLDT) [90] 
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2.3.4.3 Amortissement par particules (cas sandwich NIDA)  
Le principe de cette technologie consiste à verser des particules granulaires légères dans les 
cavités (les alvéoles du NIDA) [94] [95], comme le montre la Figure 2-6. Ces particules granulaires 
sont composées d’air et de particules solides. La masse totale des particules granulaires doit être 
bien inférieure à celle de la structure. La vibration de la structure contribue à la vibration des 
particules à l’intérieur des cavités (les alvéoles). Le frottement entre les granules permet 
d’augmenter la dissipation de l’énergie sous forme de chaleur. Cette technique permet alors 
d’augmenter l’amortissement structural d’une façon significative. Dans ce cas, le faible poids des 
particules n’affecte pas la rigidité de la structure. Mais la réduction des vibrations avec cette 
technique est faite sur une gamme spécifique de fréquences. Donc, l’amortissement structural 
dépend de la fréquence et des propriétés des particules telles que la taille, la masse et le type de 
polymère utilisé. 
 
Figure 2-6 : Amortissement par particules [96] 
2.3.4.4 Traitement viscoélastique intégré  
Il existe une autre technologie d’amortissement des structures sandwiches appelée traitement 
viscoélastique intégré [2]. Il s’agit d’intégrer des couches minces de matériaux viscoélastiques au 
cœur des plaques sandwich, tel qu’illustré par la Figure 2-7. Lorsque la plaque sandwich est excitée 
en flexion, le matériau viscoélastique travaille en cisaillement et dissipe l’énergie sous forme de 
chaleur. 
L’avantage de cette technique est qu’elle présente la même efficacité d’amortissement que celle du 
traitement CLDT avec une faible quantité de matériaux viscoélastiques. Cependant, malgré ses 
performances mécaniques et son efficacité d’amortissement, ce genre de structure avec des 
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traitements viscoélastiques intégrés présente des problèmes de réalisation, réactions chimiques 
polymère-résine. Donc, ce type de technique exige une tâche particulière et une simulation 
complexe afin de déterminer correctement le type de matériau de la couche viscoélastique, son 
épaisseur, son emplacement et le nombre de couches, c’est-à-dire que cela se traduit par une 
conception et une technique de fabrication assez difficiles. 
 
Figure 2-7 : Traitement viscoélastique intégré 
2.3.4.5 Traitement par bras de levier (Technologie SPADD) 
La technologie d’amortissement des vibrations pour les structures, appelée SPADD (Smart Passive 
Damping Device), a été développée par la compagnie ARTEC Aerospace [97], en se basant le 
principe de bras de levier. 
Le principe de la technologie SPADD consiste à augmenter l’amortissement naturel d’une structure 
à travers l’ajout d’un dispositif léger en forme «Z» contient de viscoélastique qui dissipe de 
l’énergie (en se basant sur le principe de bras de levier) sans altérer les caractéristiques mécaniques 
de la structure. L’énergie des vibrations dissipe de l’énergie sous forme de chaleur, ce qui se traduit 
par une augmentation de l’amortissement structurel. La taille et l’emplacement de ces dispositifs 
sont optimisés pour fournir une bonne atténuation vibratoire sur une large plage fréquentielle. Le 
niveau d’amortissement avec la technologie SPADD est présumé supérieur à celui des dispositifs 
de dissipation traditionnels. Selon le fabricant, ce type de traitement présente une amélioration 
vibro-acoustique de 5 dB par rapport à une structure de base non traitée pour les applications 
aéronautiques sur une large gamme de fréquences. 
La technologie serait suffisamment performante pour éviter le recours aux méthodes standards 
d’effet de masse et de rigidité. Le groupe ARTEC utilise un concept de pièces moins lourdes, moins 
coûteuses et plus simples à fabriquer. Toutefois, il n’existe pas de modèles pour prévoir 
efficacement les réponses vibro-acoustiques des panneaux sandwich NIDA avec traitement 
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viscoélastique de type SPADD. Seulement la validation expérimentale est utilisée pour prévoir les 
réponses vibro-acoustiques.  
Un banc d’essai a été développé au GAUS [98] pour faire des mesures vibro-acoustiques sur les 
panneaux sandwich NIDA avec traitement viscoélastique de type SPADD. Toutefois, ces mesures 
montrent la complexité et la sensibilité de cette technologie aux paramètres de fabrication. 
2.3.4.6 Autres technologies d’amortissement des structures sandwiches 
Depuis l’introduction de ce concept de base, de nombreuses modifications et plusieurs technologies 
d’amortissement ont été proposées pour améliorer les performances d’amortissement. Johnson [99] 
et d’autres chercheurs [100] ont dressé un sommaire des divers méthodes et modèles pour améliorer 
les propriétés d’amortissement dans les structures (cf. Tableau 2-1 et Tableau 2-2) : 
 
 
Type de mécanisme de l’amortissement 
 Matériaux viscoélastiques Dispositifs visqueux Dispositifs magnétiques 
Piézoélectriques passifs 
Types de traitement 
Tout Struts &TMDs Struts &TMDs 
Struts  
Dampers 
Sensibilité à la température 
Élevée Modérée Faible Faible 
Température 
Modérée Modérée Large Large 
Facteur de perte 
Modéré Modéré Faible Faible 
Plage fréquentielle 
Large  Modérée Modérée Modérée 
Poids 
Faible Modéré Modéré Modéré 
TMDs : Magnétique amortisseurs de masse accordés (Magnetic Tuned mass Dampers). Strut : support 
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 Type de traitement 




















toute forme de 
mode 

















Méthode de valeurs 
propres complexes 
Méthode : Joint 




















Faible coût et faible 
poids 
Faible poids et 
faible volume 
Faible poids Faible coût  
facile 
conception 
Tableau 2-2 : Implémentations d’amortissements passifs et méthodes de conception 
associées aux structures [99] 
2.4 Les différentes méthodes de mesure de l’amortissement 
2.4.1 La méthode de la bande passante 3 dB 
Pour estimer l’amortissement à partir du domaine de fréquences, on peut se servir de la méthode 
de la bande passante [101]. Dans cette méthode, on détermine les positions où le niveau est inférieur 
de 3 dB de part et d’autre au sommet des pics d’amplitude en FRF obtenu à chaque fréquence 
propre.  
Il y a donc deux points correspondant à un demi-point de puissance de la fréquence propre, comme 
cela est illustré dans la Figure 2-8. La demi-largeur de la bande de puissance est définie comme 
étant le rapport de la plage de fréquences entre les deux points par la fréquence propre à ce mode. 
Cette méthode est moins précise lorsque la séparation modale devient de plus en plus faible et 
l’amortissement est important. 







   (2-8) 
 




Figure 2-8 : Méthode de 3 dB [84] 
2.4.2 La méthode d’Obsert 
La méthode d’Oberst [102] est largement utilisée et fiable pour la mesure des propriétés 
mécaniques des matériaux viscoélastiques, des modules d’Young ou de cisaillement ainsi que des 
coefficients d’amortissement. Elle consiste à exciter une poutre homogène, encastrée libre en 
flexion afin d’en mesurer les réponses en fréquence pour en déduire les propriétés mécaniques 
équivalentes. Cette technique est celle de la norme de test ASTM E756-04  
2.4.3 La méthode itérative du nombre d’ondes 
En 1988, Cremer et Heckl [103] ont présenté une méthode expérimentale pour mesurer le facteur 
de perte, en fonction de l’atténuation des vibrations et des dimensions de la structure. L’application 
de cette méthode suppose que l’on peut mesurer la diminution de l’amplitude sur la longueur de la 
structure à travers la mesure de la réponse de la structure. 
Plus tard (en 2000), McDaniel et Sheppard [104] ont développé un algorithme d’ajustement du 
nombre d’ondes. Dans la même année, McDaniel et al [105] ont estimé la dépendance en fréquence 
de l’amortissement par l’approche d’onde. En 2006, Vikrant et al [106] ont mis au point une 
nouvelle méthode de caractérisation expérimentale pour mesurer les performances 
d’amortissement d’une structure.  
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L’idée de cette méthode repose sur l’évaluation du nombre d’ondes complexes. Elle sert à examiner 
le nombre de points de mesure nécessaire pour obtenir un amortissement équivalent précis. Cette 
méthode donne de bons résultats pour le traitement de la couche contrainte CLDT. 









   (2-9) 
En 2014, Cherif et al [107] ont proposé une méthode expérimentale pour mesurer le coefficient 
d’amortissement. Les auteurs ont utilisé la transformée spatiale de Fourier pour estimer les courbes 
de dispersion sur différents angles. Ensuite, ils ont évalué l’amortissement global par la méthode 
inverse d’onde, IWM (Inverse Wave Method). 
2.5 Modélisation du matériau viscoélastique 
De nombreux modèles simples de comportement viscoélastique sont basés sur des combinaisons 
des éléments élastiques et visqueux, et ce à partir des systèmes discrets de base tels que le modèle 
de Maxwell, le modèle de Kelvin-Voigt et le modèle linéaire standard solide (SLS). Maxwell [108], 
Stokes, Kelvin et Voigt [109] ont fait les premières études sur la définition d’un modèle 
rhéologique approprié. 
Ensuite, Kolsky [110] [111]et Jaeger [112] ont présenté une description complète sur les propriétés 
de ces modèles. Enfin, Nicholas Tschoegl [113], Friedrich [114], Glöckle et Nonnenmacher [115] 
ont révisé les équations intégrales de la contrainte et de déformation pour décrire le comportement 
viscoélastique intermédiaire entre les matériaux purement élastique et purement visqueux. Ces 
modèles utilisent des éléments classiques qui se rapprochent des propriétés élastiques et visqueuses 
des structures. Les éléments sont constitués de ressorts qui servent à décrire la propriété élastique 
et d’amortisseurs pour décrire la propriété visqueuse. Chaque modèle se distingue par la disposition 
de ces éléments. Une étude a toutefois indiqué que ces méthodes ne peuvent pas capturer 
efficacement le comportement des matériaux viscoélastiques [116]. En ce qui concerne cet 
inconvénient, les mêmes auteurs [115] ont proposé d’autres modèles qui peuvent a priori mieux 
prédire l’amortissement viscoélastique des structures.  
Ces nouveaux modèles sont basés sur la méthode modale itérative de l’énergie de déformation 
(MSE) (Johnson, 1980), la méthode de Golla-Hughes-McTavish (GHM) (McTavish, 1993), la 
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méthode de champ de déplacement anélastique (ADF) (Lesieur, 1995) et d’autres méthodes qui 
sont décrites dans les sections suivantes. 
2.5.1 Les modèles classiques d’amortissement viscoélastique 
2.5.1.1 Modèle de Maxwell 
Le premier modèle linéaire et qui est le plus général pour les matériaux viscoélastiques, a été 
présenté par Maxwell [108]. Ce modèle est composé d’un amortisseur visqueux et d’un ressort 
élastique montés en série (cf. Figure 2-9). Lorsqu’une excitation axiale est appliquée à une tige d’un 
matériau viscoélastique, la contrainte totale est égale à la contrainte visqueuse qui est égale aussi à 
la contrainte élastique. Cependant, la déformation est égale à la somme des déformations élastique 
et visqueuse (cf. équation 2-12). Ce modèle ne représente le comportement d’un matériau 
viscoélastique que d’une manière approchée. 
  et  total élas visco total visco élas          
(2-10) 
Les contraintes sont définies par : 





      (2-11) 




     (2-12) 
avec :  
E

  : le temps de relaxation (2-13) 
E : le module d’élasticité. 
 
Figure 2-9 : Modèle de Maxwell [83] 
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2.5.1.2 Modèle de Kelvin-Voigt 
Le modèle de Kelvin-Voigt [109] est composé d’une combinaison parallèle d’un élément élastique 
(ressort) et d’un élément visqueux (amortisseur) (cf. Figure 2-10). Il correspond mieux aux 
matériaux viscoélastiques que le modèle de Maxwell mais il ne peut pas représenter un fluide 
viscoélastique, car sa déformation est limitée par la rigidité du ressort. Donc, son utilisation pour 
le fluide ne se fait qu’à travers l’ajout d’éléments comme dans le modèle Burger [114]. Le modèle 
de Kelvin-Voigt ne décrit pas la relaxation des contraintes. Dans ce modèle, la contrainte et la 
déformation sont définies comme suit : 
  et  total visco élas total visco élas          
(2-14) 
Les contraintes sont définies par la relation : 





      (2-15) 
Le modèle est appelé modèle Kelvin-Voigt généralisé s’il est constitué d’un assemblage en série 
de (n) modèles de Kelvin-Voigt. 
 
Figure 2-10 : Modèle de Kelvin-Voigt [83] 
2.5.1.3 Modèle de Burger 
Les deux modèles de Maxwell et de Kelvin-Voigt sont complémentaires. En effet, le modèle de 
Maxwell donne une description plus rationnelle pour la relaxation mais moins pour le fluage du 
matériau que celui de Kelvin-Voigt. Pour cela, Burger a conçu un nouveau modèle (cf. Figure 2-11) 
constitué d’un modèle de Maxwell en série avec un modèle de Kelvin-Voigt [114]. Lorsqu’on 
applique une contrainte constante à l’ensemble du modèle, la contrainte dans chaque modèle 
élémentaire est identique, et la déformation totale est la somme des déformations élémentaires. 
Ainsi, la réponse en fluage est simplement la somme des réponses élémentaires en déformations. 
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Figure 2-11 : Modèle de Burgers [117] 
2.5.1.4 Modèle de Zener  
Zener [118] a proposé un modèle standard linéaire solide (SLS : The Standard Linear Solid) qui 
décrit le comportement viscoélastique du matériau (cf. Figure 2-12). L’auteur a utilisé une 
combinaison linéaire des ressorts dans le but de représenter des éléments élastiques et des 
amortisseurs, pour ensuite retracer les composants visqueux. Le modèle SLS est le modèle le plus 
simple qui prédit à la fois des phénomènes de fluage et de relaxation des contraintes. Le modèle de 
Zener combine alors les deux modèles précédents ainsi que le modèle de Kelvin-Voigt en série 
avec un ressort. 
 
 
Figure 2-12 : Modèle de Zener ou modèle SLS [116] 
2.5.1.5 Autres modèles analogiques 
Dans tous les modèles décrits précédemment, on note que la force d’inertie est souvent négligée. 
Cependant, cette approximation n’est plus valide au cours des mouvements à accélération rapide. 
D’autres modèles incluant des masses dans le montage prennent en compte les pseudo-forces 
d’inertie. Prenons à titre d’exemple, les modèles présentés dans la Figure 2-13 : 
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                             (a)                           (b)                                (c)                               ( d) 
(a) Modèle plastoélastique simple, (b) Modèle de Bangham, (c) Modèle Schwedoff  (d) Modèle Shofield  Scott Blair 
Figure 2-13 : Autres modèles analogiques [119] 
2.5.2 Les modèles théoriques et numériques des structures sandwiches amorties 
2.5.2.1 Les modèles théoriques 
Au cours de ces dernières décennies, de nombreux chercheurs ont étudié les comportements vibro-
acoustiques des structures stratifiées avec une couche viscoélastique. On distingue ainsi le modèle 
de Ross, Ungar, et Kerwin [91] [120], qui est connu sous le nom de modèle RKU et qui est illustré 
par la Figure 2-15. Il permet de calculer la rigidité en flexion d’une poutre ou d’une plaque 
multicouche, en utilisant les propriétés des couches différentes (densité, épaisseur, longueur, 
module d'Young ou de cisaillement). Ce modèle est plus adopté aux poutres simplement 
supportées. Le modèle RKU définie la flexion de rigidité équivalente de la poutre *B  [91]  en 
fonction des épaisseurs des différentes couches (cf. Figure 2-14). Ce paramètre facile de calculer 
des pulsations propres et l’amortissement structural. 
 
Figure 2-14 : Nomenclature du modèle RKU [91] 
Kerwin [91] a été le premier à présenter une approche théorique des structures amorties minces 
avec une couche viscoélastique contrainte. Dans cette perspective, il a montré que le mécanisme 
de dissipation d'énergie dans la couche contrainte est dû à son mouvement de cisaillement. Pour ce 
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faire, il a présenté la première analyse de la poutre sandwich simplement appuyée, en utilisant le 
module complexe pour exposer le noyau viscoélastique. Plusieurs auteurs ont poursuivi les travaux 
de Kerwin en utilisant les mêmes hypothèses. On peut citer DiTaranto [92] qui a proposé une 
théorie de sixième ordre pour une poutre asymétrique à trois couches. Par la suite, Mead et Markus 
[93], Mead [121], Rao [122] Sadasiva et al [123] [124] ont affiné le modèle de DiTaranto. 
En 1962, Yu [125] inclut dans son étude les effets de l'inertie de rotation et le déplacement 
longitudinal pour les plaques symétriques. Rao et Nakra [126] introduisent ensuite les mêmes effets 
dans leur équation du mouvement des plaques et des poutres asymétriques. On a remarqué toutefois 
que la plupart des auteurs cités ci-dessus ont négligé l'effet du cisaillement dans les peaux. En 1976, 
Durocher et Solecki [127] incluent les effets de cisaillement dans les peaux dans le modèle de 
plaque symétrique pour assurer la continuité des déplacements et des contraintes de cisaillement 
aux interfaces. En 1982, Mead a étudié les théories présentées par DiTaranto, (1965), et il a indiqué 
que la plupart des auteurs ont fait les mêmes hypothèses de base. Cette série d'hypothèses est 
connue dans la littérature sous le terme «Mead et Markus modèles» (1969). Mead a conclu que 
toutes les théories doivent prédire les mêmes facteurs de perte. En 1978, et comme extension du 
modèle RKU, Yan et Dowell [128] ont développé un modèle de sixième ordre en appliquant le 
principe d’Hamilton aux énergies du système. En conséquence, ses résultats numériques sont 
présentés pour les poutres sandwich simplement appuyés. L’équation différentielle de Rao, bien 
qu’elle soit issue d'une procédure différente, est exactement la même que celle de Mead et Markus 
(1969) [93]. Rao a également développé des formules algébriques pour une approximation de 
l'amortissement et de la fréquence des poutres amorties. Mead et Markus [65] ont validé et comparé 
le modèle simplifié de Yan et Dowell [128] ainsi que le modèle de DiTaranto avec une équation 
différentielle précise. Pour ce faire, ils ont pris en compte le cisaillement et l'inertie rotationnelle 
des peaux, ainsi qu’un champ de déplacement discret des couches. Kung et Singh [129] ont proposé 
une méthode d'analyse qui tient compte de la flexion, de la rotation des déformations longitudinales 
et du cisaillement dans toutes les couches de poutres sandwiches avec plusieurs couches contraintes 
d'amortissement. 
La méthode de Kung et Singh a été vérifiée par la comparaison des résultats publiés par Lall (1988) 
[130]et Rao (1978) [123]. Mead (1982) [65] a développé une équation différentielle de sixième 
ordre, pour les déplacements transversaux d’une plaque avec un traitement sous forme d’une 
couche contraignante. Les résultats ont été appliqués pour des plaques simplement appuyées qui 
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sont très similaires aux résultats pour les poutres, à l’exception de l’influence de coefficient de 
Poisson. Par la suite, Yan et Dowell [128] ont développé cette équation de mouvement d’une poutre 
et d’une plaque en tenant compte du mouvement en cisaillement et des inerties rotationnelles. Ils 
ont donc réduit l’ordre de cette équation du sixième ordre au quatrième ordre. 
Plus récemment, Ghinet et Atalla [131] ont proposé un modèle pour les structures sandwiches 
composites avec une couche viscoélastique intégré. Ce modèle est l’extension de leur modèle pour 
les structures composites (General laminate Model). 
Shorter [132] a développé une méthode spectrale d'éléments finis pour décrire les comportements 
des panneaux stratifiés. L’auteur utilise un maillage unidimensionnel à éléments finis pour décrire 
la déformation à travers l'épaisseur du stratifié. L'équation de dispersion pour la propagation de 
l'onde plane est formulée comme un problème de valeurs propres en nombre d'ondes pour chaque 
fréquence d'intérêt. Dans le même contexte, Mejdi et al [133] ont présenté un modèle spectral 
d’éléments finis pour les structures multicouches orthotropes incluant des couches amortissantes. 
2.5.2.2 Les méthodes numériques 
a. Méthode directe (the direct frequency response method (DFR)) 
Pour un modèle avec une discrétisation donnée [32]. C’est une méthode d’éléments finis exacte et 
précise. Elle est implémentée dans la majorité des codes commerciaux (NASTRAN, ANSYS...). 
Cette méthode est efficace en basses fréquences, mais elle coûte cher en termes de temps de calcul 
pour les hautes fréquences parce qu’elle demande un maillage très raffiné, ce qui rend les matrices 
de masse et de rigidité très grandes. Dans cette méthode directe, la réponse de la structure est 
calculée à des fréquences d'excitation distinctes en résolvant un ensemble d'équations matricielles 
couplées. L’équation de mouvement est définie par : 
       2 M j C K u f 
  
       
  (2-16) 
Avec    , etM K C   




 peuvent être complexes. 
 f est la force d’excitation et  u  est le déplacement. 
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b. Méthode modale (the modal frequency response method (MFR)) 
En dynamique linéaire, la résolution s’effectue généralement par superposition modale. Cette 
méthode présente l’avantage de remplacer le système initial par un système de petite taille en 
effectuant une troncature de la base modale [134]. Ceci suppose que seuls les quelques premiers 
modes propres interviennent dans le comportement dynamique de la structure. L’équation du 
mouvement décrite dans la méthode directe s’écrit après projection sur la base modale, comme 
suit:  
     2 2 m mI j C u f             (2-17) 
avec : 
2   , la matrice diagonale des pulsations propres. 
 mu  : déplacement modal. 
 mf  : force modale d’excitation  
(2-18) 
L’avantage de cette méthode se traduit par le gain dans le temps et l’espace mémoire par rapport à 
la méthode directe une fois les matrices projetées dans la base modale sont calculées.  
Cette méthode est valable pour des structures dont l’amortissement est dépendant des fréquences 
mais il faut faire des modifications dans l’équation de mouvement pour prendre en considération 
la dépendance fréquentielle de viscoélastique telle que démontre le présent travail. 
c. Méthode de l’énergie de déformation modale (The modal strain energy method (MSE)) 
En 1982, Johnson et Kienholz ont développé la méthode de l’énergie de déformation modale 
(MSE) [135] [136], qui était mise en œuvre dans des codes d’éléments finis pour modéliser 
l’amortissement viscoélastique. Tout d’abord, cette méthode consiste à résoudre le problème aux 
valeurs propres de la structure non amortie (cf. Figure 2-15). Ensuite, une méthode itérative est 
utilisée pour tenir compte des propriétés des matériaux viscoélastiques dépendant de la fréquence. 
Le facteur d'amortissement choisi pour chaque mode est dérivé du facteur de perte modale 
correspondant à l'ensemble de la structure. On signale aussi que l'amortissement modal de la 
structure peut être approché par la somme des produits du facteur de perte de chaque matériau et 
de la fraction de l'énergie de déformation de chaque matériau pour chaque mode. 
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En résumé, les avantages de cette méthode consistent dans le fait que seuls les modes non amortis 
des vibrations doivent être calculés. De plus, cette méthode nécessite peu d'espace mémoire et peu 
de temps de calcul. Ces caractéristiques rendent donc la méthode populaire en termes d’efficacité 
de calcul. En revanche, elle produit une mauvaise approximation pour les amortissements élevés 
ainsi lorsqu’ils dépendent de la fréquence. Donc, elle reste valable uniquement pour les systèmes 
de bas niveaux d’amortissement. 
 
Figure 2-15: Algorithme de la méthode MSE [117] 
d. Modèle GHM ( Goll-Hughes-McTavish (GHM model)) 
McTavish et al [137] ont présenté une méthode simple et pratique, qui décrit les propriétés 
viscoélastiques des matériaux dans le domaine temporel et qui demeure également utile dans le 
domaine fréquentiel. Cette méthode est applicable à toutes les structures qui contiennent des 
matériaux viscoélastiques. 
À partir du domaine de Laplace, où le module de cisaillement est défini par l’équation de Golla et 
Hughes [138], McTavish et al [137] ont construit le modèle d'éléments finis pour les structures 
viscoélastiques. Les matrices des éléments de la méthode GHM conservent leurs propriétés : la 
matrice de masse est définie comme positive, la matrice de rigidité est non-définie négative et la 







































( )G s  : module de cisaillement dans le domaine de Laplace 
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0G  : module de cisaillement statique 
s : variable complexe de Laplace  
,    et  ii i  
  
 sont les paramètres du matériau viscoélastique déterminé expérimentalement. 
Cette méthode est compatible avec les méthodes d’analyse actuelles. Elle est efficace pour les 
modèles avec des couches d’amortissement contraignantes (CLD). 
e. Modèle ADF (The Anelastic Displacement Fields (ADF) model) 
Ce modèle est représenté par Lesieutre et al en 1996 [139]. Il s’agit d’une approche basée sur une 
séparation des couches de matériaux viscoélastiques dans une partie élastique instantanée 
proportionnelle à la contrainte, et sur une partie anélastique (cf. Figure 2-16). Pour représenter ces 
couches de matériaux viscoélastiques, des degrés de liberté nodaux sont ajoutés à chaque élément 
de la branche Maxwell. Similaire au modèle de GHM, le module de cisaillement du matériau est 











   
 
  (2-20) 
A
N  est le nombre de champs de déplacement anélastiques, i  est pulsation propre et  i  est le 
coefficient de Laplace. 
 
Figure 2-16 : Interprétation physique du modèle ADF [139] 
 
f. Modèle AHL (The Augmented Hooke’s Law (AHL) model) 
Le modèle AHL qui a été proposé par Dovstam [140] est défini dans le domaine fréquentiel. Dans 
ce modèle, les termes complexes anélastiques sont définis par la loi de Hooke généralisée et 
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l’amortissement est introduit pas l’ajout de la dépendance fréquentielle. Ce modèle est basé sur les 
travaux de Biot [141] et Lesieutre [134]. 
2.6 Conclusion 
En résumé, la présente revue de littérature peut être divisée en quatre grandes parties : 
La première partie a présenté les différents méthodes de l’analyse acoustique pour modéliser les 
structures sandwiches telles que la méthode d’éléments finis (FEM), la méthode d’éléments finis 
de frontière (BEM), l’analyse énergétique (SEA), la méthode des matrices des transferts (TMM), 
le modèle GLM, etc. Chaque méthode d’analyse est définie sur une plage fréquentielle et limitée 
par des contraintes. 
La deuxième partie a présenté les travaux d’analyse et d’optimisation de la perte par transmission. 
La troisième partie a fourni une revue des différentes techniques d’amortissement qui ont été 
utilisées dans l’industrie depuis des années, et leurs méthodes de mesures. 
Enfin, la dernière partie a couvert la technique d’amortissement avec un matériau viscoélastique et 
les différents modèles utilisés pour prédire la dépendance fréquentielle de ce type de matériau, 
leurs avantages et leurs inconvénients. 
La revue nous montre toutefois qu’il manque toujours une méthode simple, efficace et capable avec 
les outils classiques (FEM,TMM) pour prédire le comportement des structures sandwiches-




CHAPITRE 3 Description de la méthode 
3.1 Introduction 
Dans la revue de littérature qui a été faite dans le chapitre précédent, on a mentionné deux 
approches pour modéliser les structures sandwiches. La première approche est basée sur le 
développement d’un élément sandwich fini spécifique comme ce qui a été fait dans les 
travaux d’Amichi et Atalla [2]  et aussi ceux de Bouayed [3]. La seconde approche consiste 
à utiliser les modèles classiques de la modélisation par éléments finis.  
Dans ce chapitre, on va présenter une méthodologie numérique simple pour décrire la 
réponse vibro-acoustique des panneaux sandwichs en composites avec amortissement 
intégré sous diverses excitations : charge ponctuelle, onde plane, champ diffus et couche 
limite turbulente. La méthode est basée sur une approche de synthèse modale consistant à 
décrire la réponse vibratoire du panneau et sur une méthodologie d'analyse pour prédire 
rapidement la réponse acoustique.  
La présente méthode peut être divisée en trois parties (cf. Figure 3-1): 
 Première partie : la modélisation par éléments finis (EF). Cette partie repose sur trois 
étapes : la première porte sur la modélisation EF de la structure en utilisant le logiciel 
Femap ; la deuxième étape est l’extraction des matrices en utilisant la programmation 
DMAP (Direct Matrix Abstraction Program) de NX/NASTRAN. La dernière étape 
consiste à l’implémentation de la méthode modale sur MATLAB et la résolution du 
système. 
 Deuxième partie : la résolution du système d’équations de mouvement sous différentes 
excitations, calcul des propriétés équivalentes (nombre d’onde et l’amortissement 
équivalent) ainsi que la validation de la méthode en comparant les résultats à la solution 
exacte. 
 Troisième partie : L’utilisation de la méthode de matrice de transfert (TMM), après 





 Quatrième partie : L’étude paramétrique en utilisant la méthode hybride FEM-
TMM sur l’emplacement et la forme de visqueux élastique. 
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Figure 3-1 : Schéma descriptif de la méthode 
NASTRAN: Modélisation éléments finis EF 
Modélisation EF de la structure 
 
Programme DMAP: Extraction des matrices   
• Calcul, lecture des matrices de la rigidité et de la masse et des 
vecteurs propres 
• Projection des matrices sur la base modale 
• Écriture des matrices, creuses, projetées sur la base modale, sous 
forme binaire 
MATLAB : Implantation de la méthode modale 
• Lecture de maillage de la structure 
• Lecture des propriétés mécaniques de la structure et des 
paramètres nécessaires pour le calcul 
• Modélisation de la force (mécanique ou acoustique) 
• Implémentation du système d’équations 
• Résolution du problème (vibro-acoustique) 
MATLAB : Calcul des paramètres vibro-acoustiques 
• Calcul de tous les paramètres vibro-acoustiques 
• Calcul de propriétés équivalentes 
NOVAFEM/NASTRAN: Validation 
• Comparaison des résultats de la méthode modale à ceux de 
la solution directe (solution exacte) 
MATLAB: Transformée de 
Fourier spatiale: FFT 
NOVA: Méthode de Matrice de 
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3.2 La méthode modale : formulation théorique et modélisation 
numérique 
3.2.1 Modélisation EF de la structure 
Notons tout d’abord que la méthodologie est basée sur la modélisation de la structure 
sandwich sur Femap (NASTRAN/NX). La structure sandwich est généralement maillée 
sous la forme PSP (Plaque-Solide-Plaque): la face d’émission (face d’excitation) et la face 
de réception sont maillées en éléments plaque (SHELL) et quadratique (CQUAD), tandis 
que le cœur viscoélastique est maillé en éléments solides (SOLID) hexagonal (CHEXA) 
(cf. Figure 3-2). Des résultats numériques présentés par la suite, montrent que les réponses 
vibro-acoustiques de la même structure maillée en SSS (Solide-Solide-Solide) ou en PSP 
(Plaque-Solide-Plaque) sont identiques.  
 
Figure 3-2 : Modélisation de la structure sandwich sur FEMAP 
3.2.2 Équation de mouvement 
L’équation du mouvement d’un système mécanique s’écrit sous la forme générale 
suivante : 
       
2 ( ) ( )
( ) ( )
d u t du t
M C K u t F t
dt dt
   
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avec:  
 M : la matrice de masse 
K   : la matrice de rigidité 
 C : la matrice d’amortissement  
 ( )u t :le champ de déplacement 
 ( )F t :l’excitation dynamique agissant sur le système mécanique 
Pour un système non amorti, cette équation se réduit à : 
     
2 ( )
( ) ( )
d u t
M K u t F t
dt
 
     
 
 (3-2) 
Le champ des forces extérieures, le champ de déplacement et le champ d’accélération 





  (3-3) 
( ) j tFeF t   (3-4) 
L'équation de mouvement devient alors : 
         2 M K u F         
 
 (3-5) 
Deux méthodes peuvent être utilisées pour résoudre ce système. La première est la méthode 
directe ; c’est une méthode exacte et précise. Par contre, elle nécessite un grand espace 
mémoire et un temps de calcul très important afin de manipuler de grandes matrices. Les 
matrices utilisées dans cette méthode sont de plus en plus grandes lorsque la fréquence 
augmente (à cause du raffinage du maillage), ce qui qualifie cette méthode comme étant 
très coûteuse. La deuxième méthode est la méthode modale. C’est une méthode 
approximative, donc moins précise par rapport à la méthode directe. Cependant, elle 
présente l’avantage d’être moins coûteuse, plus rapide en termes de temps de calcul, vu 
que le système à résoudre qui est réduit par projection modale (en prendre en considérations 
le coût initial de calcul des modes et les matrices propres). La méthode modale est donc la 
47  Description de la méthode 
 
plus adaptée pour résoudre les problèmes industriels et la méthodologie présentée dans ce 
travail est basée sur cette approche. 
Les structures étudiées dans cette thèse sont des sandwichs à cœur viscoélastique (VEL) 
dont le module de cisaillement est complexe et dépendant de la fréquence: 
          * ' '' 1 'G G jG j G           (3-6) 











  (3-7) 
Avec  'G  : la partie réelle du module de cisaillement du cœur viscoélastique dépendant 
de la fréquence ; 
 ''G  : la partie imaginaire du module de cisaillement du cœur viscoélastique dépendant 
de la fréquence. 
Pour les structures avec un cœur viscoélastique, la matrice de rigidité dépend de la 
fréquence et donc, l’équation de mouvement (3-5) devient :  
       2 M K u F       (3-8) 
On peut alors écrire la matrice de rigidité   K  sous forme de la somme de deux matrices, 
la matrice   vK  de la couche viscoélastique (on considéré un seul type de matériau 
viscoélastique) qui dépend de la fréquence et la matrice  mK  des autres couches (peaux ou 
NIDA): 
       
m v
K K K    (3-9) 
  
v
K   peut s'écrire en fonction du module de cisaillement et du coefficient 
d’amortissement qui dépendent tous les deux de la fréquence : 
              , 1
v v v v v
K K G K j          (3-10) 
La matrice de rigidité de toute la structure s’écrit alors sous la forme : 
          1
m v v
K K K j       (3-11) 
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Dans le cadre de la synthèse modale, une solution approchée a été utilisée à l'aide des 
modes normaux du problème aux valeurs propres où il a été supposé que le VEL a un 
amortissement nul et un module de cisaillement initial constant 0G   qui caractérise sa 
matrice de rigidité initiale. Notons que  0vK G    est la matrice de rigidité initiale de VEL 
et  0K G   est la matrice de rigidité de toute la structure, telle que : 
     0 0m vK G K K G         (3-12) 
Pour calculer la base modale et les vecteurs propres du système, les propriétés initiales de 
la matrice de rigidité de VEL (G0) sont exploitées en utilisant l’équation suivante: 
      20K G u M u     (3-13) 
La solution de cette dernière équation donne à la fois : 
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 les vecteurs propres associés : 
   0 1 2     ... mG       (3-15) 
Le paramètre m indique le nombre de modes utilisés. 
En projetant l’équation de mouvement (3-8) sur la base modale, on retrouve le système 
d’équations suivant: 
               2 T TI q K q F        (3-16) 
                 2 T T
m v
I q K K q F         (3-17) 
Notons que 
       
0 0m v
K K G K G   (3-18) 
En conséquence : 
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                 
   
2
0 0




I q K G K G K q
F
   

   

 (3-19) 
Pour modéliser efficacement le cœur viscoélastique, on a recours à sa propriété homogène 
(une de nos hypothèses), et l’on distingue donc une matrice de rigidité proportionnelle à 










         (3-20) 
Soit : 






K j K G
G

           (3-21) 
On écrit donc : 
        20 0
T
mGK K G 

           
 (3-22) 
       0 0
T
v vG GK K 

   
      
 (3-23) 
     
T
F F  (3-24) 
Finalement, l’équation de mouvement caractérisant le comportement dépendant de la 
fréquence est définie comme suit : 
                  2 2 0 0 01m v v vG GI K j G G K q F  
  
  
                 
 
(3-25) 
Pour implémenter cette équation, on a recours à la programmation DMAP de NASTRAN 
pour définir les matrices de rigidité de toute la structure   
0
K G et de la couche 
viscoélastique VEL   
0vK G  projetées sur la base modale. 
Toutes les opérations suivantes sont faites en DMAP avant d’être implémentées dans 
MATLAB : 
 Calcul et lecture des matrices des vecteurs et des valeurs propres; 
 Calcul et lecture des matrices physiques; 
 Projection des matrices physiques sur la base modale; 
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 Écriture des matrices projetées dans un fichier sortie qui sera lu dans MATLAB. 
L’avantage de l’emploi de la programmation DMAP réside dans le fait qu’on peut utiliser 
d’une part des matrices creuses de dimensions m par m très réduites par rapport à la matrice 
physique, et d’autre part, l’écriture de ces matrices projetées se fait dans des fichiers 
binaires. Par conséquent, ces avantages font réduire considérablement l’utilisation de 
l’espace mémoire utilisée pour la résolution.  
Toutes ces opérations facilitent beaucoup les tâches subséquentes sur MATLAB, et 
réduisent encore plus le temps de calcul et de l’espace mémoire utilisé puisque le système 
d’équations est alors réduit à la taille   x  mm mm . Les seuls paramètres dépendant de la 
fréquence sont l’amortissement et le module de cisaillement du viscoélastique VEL. 
L’approche modale offre donc des avantages significatifs. 
3.2.3 Modélisation de l’excitation 
Les différentes excitations considérées dans ce travail sont : la force mécanique (force 
ponctuelle (Nodal Force, NF), l’onde plane (Plane Wave, PW), le champ diffus (Diffuse 
Acoustic Field DAF) et l’excitation aléatoire (couche limite turbulente (Turbulent 
Boundary Layer, TBL). Ces excitations sont modélisées sur MATLAB. Dans tous les cas, 
on suppose un problème de couplage faible avec le fluide extérieur. 
3.2.3.1 L’excitation mécanique 
La force mécanique (ou force ponctuelle) est la plus facile à modéliser. Il s’agit en effet 
d’une force appliquée sur un ou plusieurs nœuds de la face d’émission de la structure. On 
peut effectivement déterminer les degrés de libertés (DDL) de tous les nœuds de la 
structure en utilisant le fichier de sortie de Nastran (d’extension .f06). Cette lecture faite 
sur les données du maillage permet de définir la longueur du vecteur force et le DDL sur 
lequel la force va être appliquée. Le vecteur force est alors de la forme 
   0 0 0...1 ...0 0 0F  . 
La réponse à l’excitation mécanique est définie par la relation :  
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   
    
   
  (3-26) 
     TU q  (3-27) 
Dans le cas de cette excitation, une correction statique est introduite pour améliorer le 
calcul de la mobilité d’entrée (qui est le rapport entre la vitesse du point d’excitation et la 
force appliquée en ce point).  
La réponse vibratoire de l’excitation mécanique est alors définie par la relation [142] : 
             11 2T mU q K F F 

       (3-28) 
Il faut noter que la correction statique est généralement coûteuse en termes de temps, mais 










sont déjà calculées 
en utilisant le programme DMAP. Toutefois, cette correction est nécessaire pour le calcul 
précis de la mobilité d’entrée.  
3.2.3.2 L’excitation acoustique 
Dans l’excitation acoustique, il y a le cas de l’excitation par onde plane ou par champ 
diffus. 
a. Onde plane 
      2 exp sin cos sini i i iPb P jk x y         (3-29) 
avec:   
iP  : l’amplitude de l’onde plane; 
(x, y) : les coordonnées des nœuds; 
i : les angles de l’orientation de l’onde plane par rapport au plan (yoz) (cf. Figure 3-3). 
i  : les angles de l’orientation de l’onde plane par rapport au plan (xoy) (cf. Figure 3-3). 
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Pb : est dite pression bloquée. 
 
 
Figure 3-3 : Représentation de l’onde plane (source : logiciel NOVAFEM) 
La dimension du vecteur force d'onde plane (PW) est égal au nombre de degrés de liberté 
(ddl) de la structure. Il est alors défini par l’intégrale suivant x et y de la pression bloquée, 
sous la forme : 
    F C Pb  (3-30) 
La matrice [C] est la matrice de couplage ; elle provient de la discrétisation du terme 
associé au travail des forces de pression dans la formulation faible du problème. [voir livre 
Atalla et Sgard [142] pour les détails]. 
b. Le champ diffus  
Le vecteur force du champ diffus DAF est défini par l’intégrale de la réponse à une onde 
plane [33] suivant les deux angles  et i i  . (cf. Figure 3-3). En effet, les indicateurs de champ 
diffus sont obtenus grâce à une intégration incohérente sur le demi-espace d’angle solide 
des indicateurs calculés à un angle d'incidence donné  et i i  . Le schéma d'intégration de 
Gauss est utilisé pour calculer ces indicateurs. Le nombre de points de Gauss (on a utilisé 
5 points de Gauss) utilisés pour l'intégration est le nombre d'ondes planes utilisé pour 
définir le champ diffus (78o). 
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3.2.3.3 L’excitation aléatoire (Couche limite turbulente TBL) 
L’excitation aléatoire par couche limite turbulente (TBL) représente un écoulement de la 
couche limite proche de la surface d'une structure. La densité spectrale de l’excitation 
(DSP) [142] (cf. Figure 3-4) est l’indicateur quantifiant ce type d’excitation, elle s’écrit sous 
la forme : 
     , , , ,pp pS x y S x y      (3-31) 
avec :  ppS  : la densité auto spectrale de puissance; 
  : la fonction de corrélation spectrale de l’excitation. 
Dans les modèles classiques (élaborés par Corcos, Efimtsov, Cockburn) [142] la fonction 
de corrélation spectrale est définie par : 
  1 1 1 2 2 2 1 1 1, , cx y x y jk x yC x y e e e           (3-32) 
avec :  





       (3-33) 
cU : la vitesse de convection 
1 2 et    : les coefficients de décroissance spatiale dépendent du modèle. 
 
Figure 3-4 : Illustration du calcul de la matrice DSP de l’excitation sur les nœuds du 
maillage [142] 
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Remarque : c'est le modèle Corcos de l’excitation TBL [142] qui a été utilisé dans notre 
travail. Il a été validé sur une structure isotrope, mais il n’est pas présenté dans cet ouvrage. 
3.2.4 Les paramètres vibro-acoustiques 
Une implémentation du problème vibro-acoustique est réalisée sur MATLAB pour 
résoudre le système matriciel de l’équation de mouvement. Les résultats de cette résolution 
sont les déplacements modaux de tous les nœuds sur la plage de fréquences d’étude. Ces 
déplacements sont multipliés par la transposée de la matrice des vecteurs propres  
T
  
pour obtenir les déplacements physiques (équation     
T
U q ). 
Ces déplacements physiques de tous les nœuds de la structure constituent la clé pour 
calculer tous les paramètres vibro-acoustiques désirés. Une description détaillée de ces 
paramètres est fournie dans les paragraphes qui suivent. 
3.2.4.1 Vitesse quadratique 
La vitesse quadratique moyenne d'une partie de la structure (par exemple une couche) est 
approchée en utilisant les valeurs nodales de la vitesse normale (en supposant une 















   (3-34) 
Pour le cas d’une excitation TBL, la vitesse quadratique est exprimée en base modale par 
[142] : 




uu m up mv
S tr S C
S

         (3-35) 
avec : 
    ,
T




uu m m xx m mS H S H
   
               
 (3-37) 
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   
1
T
m sH Z 

     











   
 (3-39) 
    ,
T
xx m xxS S      (3-40) 
     
T
xx ppS C S C     (3-41) 
3.2.4.2 La puissance rayonnée 
 Cas de l’excitation mécanique, onde plane et champs diffus :  





pv dS    (3-42) 
avec : :p la pression pariétale donnée par l’intégrale de Rayleigh (la structure est 
supposée bafflée [142]) :  
 
0
( ) ( , ) ( )
n
S







  est la fonction de Green et r  est la distance entre un point d'excitation 
P et un point de réception M. 
Dans notre calcul, on considère que la vitesse est constante par élément (une très petite 
surface) de maillage, donc on peut simplifier l’intégrale (3-42) [142] : 






rad j ij i i i i ii
i j j i is
pv dS v Z v S v S Z
   
 
    
 
     (3-44) 
avec  ijr : la distance entre deux éléments i  and j ; 
0
 : la densité du fluide. 
0
c : la célérité du son 
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 : le nombre d’ondes. (3-47) 
 Cas de la couche limite turbulente : 









   
       
 (3-48) 










   
          
 
Avec la matrice de radiation  
   ,
T
rad m radZ Z 
    
      
 : la matrice modale d’impédance de radiation  
Ces approximations classiques sont mises en œuvre dans MATLAB. Elles sont utilisées 
pour calculer la puissance rayonnée sous divers types d'excitations (mécanique, onde plane, 
champ diffus et couche limite turbulente). 
3.2.4.3 La puissance injectée 
La puissance injectée est définie selon le type d'excitation: 
 Cas de l’excitation mécanique : 






inj F V 
 
(3-49) 
















    
(3-50) 
 Cas du champ diffus : 




, sininc d inc i i i i id d
 
         (3-51) 
 Cas de la couche limite turbulente : 
     *1 Re2in
T




    
  
 (3-52) 





s ppS tr H C S C 


             
 (3-53) 
La densité spectrale de la puissance injectée modale est définie par :  




m xx mS tr H S 


   
         
 (3-54) 
3.2.4.4 L’énergie de déformation  
L’énergie de déformation est un paramètre important dans la méthode élaborée dans cette 
étude. En effet, c’est à partir de cette énergie que l’on peut définir précisément 
l’amortissement équivalent de la structure sandwich en recourant à la matrice de rigidité 
projetée. L’énergie de déformation peut s’écrire sous la forme suivante : 





dE q K q 
  
     
 (3-55) 
Dans le cas d’une structure sandwiche avec un cœur viscoélastique où la matrice de rigidité 
est variable en fonction de la fréquence, l’énergie de déformation dépend aussi de la 
fréquence : 
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K K K G K G
G

          (3-56) 
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         
 
 (3-57) 






d m v v
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E q K K G q q K G q
G

   
 




Le premier terme de cette relation représente l’énergie de déformation de toute structure 
autre que le viscoélastique. Quant au deuxième terme, il évoque l’énergie de déformation 
de cœur viscoélastique : 
          012
T
T
dskin m vE q K K G q       
 
(3-59) 













    
 
 (3-60) 
3.2.4.5 La perte par transmission (cas d'excitations PW, DAF et TBL) 








où   est le facteur de transmission qui est définie par le rapport entre la puissance transmise 








a. Le cas de l’onde plane PW 
La perte par transmission est définie par [142] : 















          
  (3-63) 
b. Le cas du champ diffus DAF 









  (3-64) 
Avec d  est la transparence sous champ diffus. Elle est définie par la relation : 
     
















      





  (3-65) 
où  ,i i   sont les angles d’incidence sur la surface d’émission et   ,i i    est définie 
















 et lim  est l’angle limite. 
La puissance incidente   ,inc i i   est donnée par l’équation (3-50) et la puissance 
rayonnée est définie par l’équation (3-44). 
c. Le cas du TBL  
La perte par transmission est définie dans ce cas par l’équation (3-61) avec les deux 
puissances rayonnée et incidente sont définies par les équations (3-48) et (3-54) 
3.2.4.6 L’amortissement équivalent 
L’amortissement équivalent est calculé pour être utilisé dans la méthode des matrices de 
transfert (TMM). Ce paramètre peut être évalué par deux méthodes : la première méthode 
utilise l’énergie de déformation tandis que la deuxième est basée sur la puissance injectée. 
Puisque la deuxième méthode de calcul de l’amortissement se fait à travers la puissance 
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injectée qui est valide seulement en hautes fréquences [53] [143], on va s’intéresser plutôt 
à la première méthode. 
a. L’amortissement équivalent via l’énergie de déformation 
L’amortissement équivalent est le rapport entre la somme des énergies de déformation de 
chaque couche multipliée par son amortissement et l’énergie de déformation totale. 

















  (3-66) 
Pour le cas d’un viscoélastique, l’amortissement est interpolé linéairement, pour retrouver 
l’expression de l’amortissement équivalent suivant : 
 
     
 









  (3-67) 
b. L’amortissement équivalent via la puissance injectée 









  (3-68) 
2E M V  est l’énergie totale (3-69) 
Avec : 
2V  est la vitesse quadratique définie par l’équation (3-34),  inj   est la puissance 
injectée qui est définie par (3-49) et M est la masse de la plaque. 
L’énergie cinétique est définie par : 2
1
2
cE M V , elle est calculée  sur la surface de 
l’excitation puisqu’on utilise la vitesse quadratique moyennée sur cette surface. 
La méthode de la puissance injectée est valide seulement pour des structures avec une forte 
densité modale sous une excitation de position aléatoire (hypothèse classique de la SEA).  
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3.3 La méthode hybride modale FEM-TMM 
3.3.1 Introduction 
Après l’implémentation et la validation (voir chapitre 4) de la méthode modale EF décrite 
dans la section précédente, la troisième étape de la méthodologie consiste à calculer les 
propriétés équivalentes de la structure étudiée. En effet, l’amortissement équivalent est 
calculé à partir des énergies de déformation tandis que la rigidité équivalente est calculée 
à partir du nombre d’ondes équivalent suivant les deux directions spatiales x et y. (cf. 
Figure 3-5) 
Ces trois paramètres, l’amortissement équivalent et les deux nombres d’ondes équivalents 
vont être utilisés dans la méthode TMM pour recalculer la réponse de n’importe quelle 
plaque qui a les mêmes propriétés. Dans cette section, la problématique posée est la 
suivante : comment déterminer le nombre d’ondes équivalent ? 
 
 
Figure 3-5 : Les étapes de la méthode hybride EFM-TMM 
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3.3.2 Détermination du nombre d’ondes 
Le nombre d'ondes est une grandeur proportionnelle au nombre d'oscillations qu'effectue 
une onde par unité de longueur. C’est une grandeur inversement proportionnelle à la 
longueur d'onde. On peut donc constater que le nombre d’ondes définit une onde dans 









    (3-70) 
Avec : 
pc f  : la vitesse de phase d’onde (3-71) 












  (3-72) 
avec : 









 :la rigidité de fléxion de la plaque. (3-74) 
Dans le cas général, cette grandeur est définie dans l’article de Mindlin [144] par 
l’expression suivante : 
     
2 22 41
2
z zGhI mD GhI mD Gh mD
k
GhD
    















  : le moment d’inertie. (3-77) 
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Le problème réside dans le cas des structures fortement amorties telles que les structures 
avec amortissement viscoélastique ajouté ou intégré. De nombreux travaux théoriques et 
analytiques ont été réalisés pour calculer le nombre d’ondes global de ce type de structures. 
Citons par exemple les travaux d’Orrenius et al [145], Ichchou et al [146] et encore Fahy 
et al [147] qui ont fait des calculs analytiques des équations gouvernant la propagation des 
ondes dans une plaque amortie.  
Il existe plusieurs méthodes qui permettent la mesure du nombre d’ondes [145] [146] [147] 
[148].Parmi ces méthodes, on pourrait citer la méthode d’identification du nombre d’ondes 
en mesurant la différence de phase entre deux réponses d’une plaque «infinie» et la 
méthode d’identification dans le domaine des nombres d’ondes. 
3.3.2.1 La méthode d’identification du nombre d’ondes par mesure d’une différence de 
phase 
Cette méthode est développée par Rindel [149] sous deux hypothèses. La première est celle 
où l’on suppose la présence de flexion pure (sans effet de cisaillement transverse ni 
d’inertie de rotation), ce qui suppose une plaque mince au regard de la longueur d'onde. 
Ceci est vérifié à condition que l’épaisseur de la plaque soit inférieure à la longueur d’onde 





 avec h  et   qui désignent respectivement, l’épaisseur de la plaque est la 
longueur d’onde. Cela permet d’écrire la réponse de la plaque en un point selon Morse et 
















  (3-78) 
Rindel [149]définit deux expressions du nombre d’ondes en hautes et basses fréquences. 
2 1





                 hautes fréquences (3-79) 




















       





      basses fréquences 
ir  étant la distance entre l'excitation et le point de mesure i. 
La méthode de Rindel [149] est valide pour les plaques infinies. Donc elle ne prend pas en 
compte les effets des conditions aux limites des cas des plaques réelles finies. Elle a été 
exploitée par Roelens et al [151] pour développer une nouvelle méthode valide pour les 
plaques finies. Dans leur méthode, ces auteurs traitent le champ réfléchi en effectuant un 
fenêtrage qui coupe la réponse après l’acquisition de l’onde directe. L’inconvénient de cette 
méthode réside dans le fait qu’elle est limitée sur une petite gamme de fréquences où les 
ondes de flexion sont des ondes dispersives, et où leur vitesse dépend donc de la fréquence. 
Les auteurs ajoutent une fréquence d’échantillonnage bien supérieure à la fréquence de 
Nyquist et de zéro padding pour améliorer la qualité des résultats. 
3.3.2.2 La méthode d’identification dans le domaine des nombres d’ondes 
La méthode d’identification dans le domaine des nombres d’ondes est appelée aussi 
méthode du passage dans le domaine des nombres d’ondes. Cette méthode a l’avantage de 
fonctionner immédiatement dans le domaine du nombre d’ondes, qui est pris en 
considération dans ce travail. Après avoir obtenu les déplacements nodaux à chaque 
fréquence à partir du calcul modal EF (première partie de la méthode hybride FEM-TMM), 
et en utilisant une transformée de Fourrier spatiale en deux dimensions (2D) (par analogie 
à la transformée de Fourier classique), on peut décomposer le champ de déplacement en 
une série de nombres d’ondes associées à une amplitude. Les pics de cette amplitude 
représentent alors des nombres d’ondes de flexion directe de la plaque dans une direction 
donnée (cf. Figure 3-6). Cela a été élaboré par Thite et Ferguson [152]. Rappelons que cette 
transformée est décrite dans le livre de William [153] par la formule suivante: 
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     (3-80) 
On suppose que la plaque est bafflée.  Cela veut dire que le champ de déplacement est nul 
en dehors de la plaque, et ce en utilisant un maillage régulier de N quadrangles. On obtient 
alors une équation donnant l’amplitude pour chaque couple ,x yk k Elle s’écrit comme suit : 
   2
1 1
ˆ , , , , x p y q
N N
jk x jk yx y
x y p q
p q
l l





   (3-81) 
 
 
Figure 3-6 : Mesure du nombre d’ondes [148] 
La méthode d’identification dans le domaine des nombres d’ondes se réalise avec les 
étapes suivantes (cf. Figure 3-7) :  
1. Calcul des déplacements nodaux par un calcul modal (MATLAB); 
2. Extraction et mise en forme des données : mettre les déplacements obtenus de la 
méthode modale dans une matrice  , ,W x y f ; cela signifie qu’à une fréquence f  
donnée, et à chaque nœud de coordonnées  ,x y , on définit un déplacement; 
3. Création des vecteurs de nombre d'ondes suivant les directions x et y en utilisant 
l’équation (3-81); 
4. Identification des nombres d’ondes suivant les deux directions x et y; 
5. Lissage des courbes du nombre d’ondes ,x yk k ; 
6. Obtention des résultats finaux qui serviront dans la méthode TMM sur NOVA. 
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Figure 3-7 : Démarche de la méthode d’identification dans le domaine des nombres 
d’ondes 
3.3.3 La méthode des matrices de transfert TMM 
La méthode des matrices de transfert (TMM) est basée sur la représentation de la 
propagation d’onde plane dans les couches de la structure en termes de matrices de 
transfert. Cette méthode est la meilleure solution pour estimer les différents indicateurs 
vibro-acoustiques en hautes fréquences. Elle est beaucoup moins chère en hautes 
fréquences que la méthode des éléments finis (EF) et des éléments finis de frontières 
(BEM). Il suffit d’avoir les propriétés équivalentes de la structure et la propagation d’onde 
plane dans ses couches pour que l’on puisse déterminer sa réponse vibro-acoustique sous 
n’importe quelle excitation. La propagation du son est représentée par une matrice de 
transfert [T] qui définit la relation entre les grandeurs caractéristiques des ondes incidentes 
et réfléchies (par exemple V : vitesse) :  1 2( ) ( )V M T V M  où M1 et M2 sont deux points 
fixés à proximité de la surface avant et de la surface arrière de la couche (cf. Figure 3-8) 
   2
1 1
ˆ , , , , x p y q
N N
jk x jk yx y
x y p q
p q
l l







 , ,W x y f
Calcul de la réponse acoustique par TMM (NOVA) 
Création de la matrice 
Transformée de Fourier spatiale FFT 
 
Identification des nombres d’ondes 
Calcul des déplacements en chaque nœud 
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Figure 3-8: Représentation d’une couche excitée par une onde plane et la position 
M1 et M2 de la méthode TMM 
La méthode des matrices de transfert peut être étendue pour prendre en considération les 
corrections à une dimension finie de la structure. On parle alors de la méthode FTMM 
(Finite Transfer Matrix Method). Ces deux méthodes TMM et FTMM sont implémentées 
dans le logiciel NOVA et elles seront utilisées dans la deuxième partie de de ce travail 
(méthode hybride FEM-TMM) en exploitant le nombre d’ondes et l’amortissement 
équivalent de la structure. 
En effet, le calcul de l’amortissement équivalent  eq   et le nombre d’onde   et  x yk k . 
Permettent de calculer la rigidité en flexion équivalente et par la suite l’impédance 
équivalente : 






      , , 1D D j        (3-83) 




















eq x yk k k
 
   (3-86) 
12 1 2D D D  (3-87) 
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3.4 Conclusion 
Dans ce chapitre, on a présenté une description détaillée de la méthodologie numérique 
simple pour décrire la réponse vibro-acoustique des panneaux sandwichs composites avec 
amortissement intégré sous diverses excitations. La méthode est basée sur une approche de 
synthèse modale consistant à décrire la réponse vibratoire du panneau et sur une 
méthodologie d'analyse pour prédire rapidement la réponse acoustique. Notre objectif est 
de développer une méthode fiable, précise et rapide pour prédire efficacement la 
dépendance fréquentielle de l’amortissement viscoélastique. Toutes les équations de cette 
méthode sont numériquement traduites dans MATLAB puis avec le code FORTRAN. Elle 
sera validée avec divers exemples sandwichs dans les deux prochains chapitres.  
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CHAPITRE 4 Validation de la méthode modale 
Dans ce chapitre, nous allons traiter plusieurs exemples de cas tests afin de valider la 
méthode proposée. Tout d’abord, on va valider le cas d’une excitation mécanique dans 
différentes configurations. On va commencer par des cas simples, le cas d’une poutre 
monocouche puis celui d’une poutre sandwiche et ensuite le cas d’une poutre multicouche. 
Par la suite, on va étudier les cas des plaques monocouches, des plaques sandwich tri-
couches et des plaques multicouches. Pour les cas des poutres et des plaques sandwich tri-
couches et multicouches, on va valider deux configurations : la première avec un 
amortissement constant et la deuxième avec un amortissement viscoélastique. Les résultats 
seront comparés à la solution directe de NASTRAN pour l’excitation mécanique et par le 
calcul direct de NOVAFEM pour l’excitation acoustique. Ce chapitre contient donc deux 
grandes parties: la première partie est la validation vibratoire sous excitation mécanique et 
la deuxième partie est la validation sous excitation acoustique (onde plane et champs 
diffus). 
Remarque : Dans ce chapitre les résultats ont étaient présenté en dB : la mobilité d’entré 
est en dB, la vitesse quadratique est en dB-réf.1m²/s², la puissance rayonnée et la puissance 
injectée sont en dB-1W, l’énergie cinétique est en dB-réf.1Kg.m²/s², l’énergie de 
déformation en dB-réf.1J et la perte par transmission en dB. 
4.1 Validation de la réponse vibratoire 
La validation de la réponse vibratoire comprend deux grandes parties, la première partie 
est la validation sur des cas de poutres et la deuxième est la validation sur des panneaux. 
Chaque partie de validation est divisée en trois sous-parties; en premier lieu on va traiter 
les cas monocouches isotropes tels que l’aluminium, en second lieu on va prendre les cas 
sandwich (tri couche) et en dernier lieu, les cas multicouches avec une couche nid 
d’abeilles. Pour chaque type de structure, on va valider la présente méthode pour les cas 
avec un amortissement constant et des cas avec amortissement viscoélastique variable en 
fonction de la fréquence (ce qui est l’objectif de notre présent travail). Pour les calculs 
vibratoires, on ajoute la correction statique qui améliore sur la réponse de la mobilité 
d’entrée.
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4.1.1 Validation des cas de poutres avec un amortissement constant 
4.1.1.1 Cas d’une poutre monocouche 
Dans la première étape de validation, nous allons traiter une poutre monocouche encastrée 
d’un côté et libre de l’autre côté. La poutre est excitée par une force ponctuelle (cf. 
Figure 4-1). Cette validation permettra de calculer certains paramètres acoustiques tels que 
la mobilité d’entrée, la vitesse quadratique, l’efficacité de rayonnement, la puissance 
rayonnée, la puissance injectée, l’énergie de déformation et l’amortissement équivalent qui 
seront utilisés ultérieurement pour la validation de la méthode hybride. Les propriétés 
mécaniques sont mentionnées dans le Tableau 4-1. Le modèle d’éléments finis est réalisé 
sur FEMAP avec des éléments quadratiques. Pour obtenir une bonne convergence jusqu'à 
5 kHz, on a retenu les modes jusqu'à 10 kHz (12 modes) avec un maillage de 400 éléments 
(40x10) sur la surface. Le calcul modal proposé sera ensuite comparé à la solution directe 
pour le même maillage. L’excitation est au point de coordonnées (0.1778 m, 0.05 m, 0 m) 
(cf. Figure 4-1) et l’amortissement structural est égal à 1%. La Figure 4-2 ((a) à (h)) affiche 
divers résultats obtenus par le calcul modal à valider et le calcul direct de NASTRAN. La 
comparaison montre une excellente convergence entre les deux méthodes pour tous les 
paramètres. Concernant l’amortissement équivalent, ce paramètre présente de bons 
résultats en comparant avec le calcul direct ainsi que le calcul utilisant l’énergie de 
déformation. Mais en comparant le même paramètre calculé avec la puissance injectée, on 
remarque des divergences en basses fréquences. On justifie ces mauvais résultats par  le 
fait que la méthode de la puissance injectée est valide seulement pour des structures  avec 
une forte densité modale sous une excitation de position aléatoire (hypothèse classique de 
la SEA) où on remarque que les résultats de l’amortissement équivalents calculés par la 
puissance injectée tendent plus vers ceux qui sont calculés par l’énergie de déformation. 
 
Figure 4-1: Poutre monocouche encastrée-libre [55] 
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Cas 1: poutre monocouche: Lx = 177.8 mm; Ly = 10 mm; h = 5 mm 
E(Pa) 7e+10 
G (Pa) 2.632e+10  
ρ (kg/m3) 2700 
 0.01 
Tableau 4-1: Propriétés mécaniques d’une poutre monocouche 
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Figure 4-2 : Résultats du cas d’une poutre monocouche 
 
4.1.1.2 Cas d’une poutre sandwiche tri-couches avec amortissement intégré constant 
Dans cette section, on va valider la méthode modale pour différentes poutres sandwiches 
avec amortissement constant dont les propriétés mécaniques sont présentées dans les 
tableaux Tableau 4-2, Tableau 4-3 et Tableau 4-4. Dans ces tableaux l’indice 1 et 3 
signifient les deux couches externes et l’indice 2 est lié à la couche du centre, Lx et Ly 
désignent les dimensions de la poutre suivant les deux axes X et Y (cf. Figure 4-3). Chaque 
poutre sandwiche est modélisée sur FEMAP par des éléments quadratiques CQUAD4 pour 
les couches extérieures (les peaux) et des éléments solides CHEXA pour la couche 
intérieure (le cœur en nid d’abeilles ou le viscoélastique). 
La poutre est encastrée d’un côté et libre de l’autre. Elle est excitée à l’extrémité libre par 
une force ponctuelle (cf. Figure 4-3). Les modes sont calculés sur une plage fréquentielle 
deux fois plus large que la plage fréquentielle d’étude. 
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Figure 4-3 : Configuration de la poutre sandwiche [55] 
a. Premier cas d’une poutre sandwiche avec amortissement constant 
Ce cas de la poutre sandwiche dont les propriétés mécaniques sont présentées dans 
Tableau 4-2, est modélisé par un maillage de 60×25 éléments. En effet, il y a 70 modes 
utilisés pour le calcul de la base modale. Ces derniers sont calculés jusqu’à 6 kHz, ce qui 
réduit la matrice physique (la matrice réelle contenant tous les degrés de libertés de 
2496×2496 ddl à une matrice projetée sur la base modale de dimension 70×70). La 
Figure 4-4 ((a) à (h)) présente les résultats pour la poutre sandwiche. Ces résultats établissent 
une convergence totale entre la présente méthode modale et la méthode directe par 
NASTRAN notamment les résultats du calcul des énergies de déformation du cœur et des 
faces externes (peaux) prouvent un excellent accord avec les calculs directs. Ces énergies 
de déformation donnent la même valeur que les résultats du calcul direct pour 
l’amortissement équivalent de l’ordre de 5 %. Ce dernier paramètre sera utilisé 
ultérieurement pour la validation de la méthode hybride FEM-TMM. 
 
Cas 2(a): Poutre sandwiche Lx = 614.56 mm; Ly = 25.4 mm, h1 = h3 = 6.35 mm;  h2 = 0.1 mm 
E1 = E3 (Pa) 2.1x10
11 E2 (Pa) 665000 
G1 = G3 (Pa) 8.0769x10
10 G2 (Pa) 250000 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 7800 ρ2 
(kg/m3) 
2000 
1 = 3 0.01 2 1  














Figure 4-4 : Résultats du premier cas d’une poutre sandwiche avec un 
amortissement constant 
 
b. Deuxième cas d’une poutre sandwiche avec amortissement constant 
Le deuxième cas de validation de la structure sandwiche est un cas avec trois couches 
isotropes ayant une épaisseur identique de 6.35 mm. Les trois couches ont un 
amortissement constant (cf. Tableau 4-3). Le calcul des paramètres vibratoires a été effectué 
jusqu’à 5 kHz, ce qui a nécessité 58 modes propres calculés jusqu’à 10 kHz. Les matrices 
modales ont une dimension 58 × 58 par rapport à la dimension de la matrice physique égale 
à 2496 × 2496, ce qui réduit énormément le temps de calcul de 30 minutes par le calcul 
direct à 3 minutes par le calcul modal.  
La comparaison des paramètres vibratoires calculés par la méthode modale présentée sur 
la Figure 4-5 montre une excellente convergence avec les résultats du calcul direct de 
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NASTRAN. Encore une fois la méthode de la puissance injectée pour le calcul de 
l’amortissement équivalent est une méthode approximative et converge en haute fréquence 
avec la méthode de l’énergie de déformation. 
Cas 3(a): Poutre Sandwiche Lx = 460.38 mm; Ly = 51.08 mm , h1= h2 = h3 = 6.35 mm 
E1 = E3 (Pa) 2.1x10
11 E2 (Pa) 59600 
G1 = G3 (Pa) 8.0769x10
10 G2 (Pa) 20000  
 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 7800 ρ2 (kg/m3) 1001 
1 = 3 0.01 2 1  
Tableau 4-3: Propriétés mécaniques d’une seconde poutre sandwiche (tri-couches) 
 
 




Figure 4-5 : Résultats du deuxième cas d’une poutre sandwiche avec un 
amortissement constant 
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c. Troisième cas d’une poutre sandwiche avec amortissement constant 
Ce cas de la poutre sandwiche nida dont les propriétés sont présentées dans le Tableau 4-4, 
est composé de trois couches. On a le cœur qui est un nid d’abeilles anisotrope, modélisé 
par éléments solides CHEXA avec un amortissement constant élevé égal à 10 %. Les deux 
couches extérieures (Énergie de déformation des peaux) sont modélisées par des éléments 
quadratiques CQUAD, ayant un amortissement de 1 %. Le calcul est effectué jusqu’à 2 
kHz, alors que la base modale est construite des 55 premiers modes. Ceci réduit la matrice 
physique de 13200×13200 DDLs physiques à une matrice projetée de dimension 55×55 
DDLS modaux. Les résultats du calcul modal de tous les paramètres vibratoires présentés 
dans la Figure 4-6 affichent un très bon accord avec les résultats exacts NASTRAN. 
Cas4: poutre sandwiche avec Nid d’abeille Lx = 400 mm; Ly = 20 mm; hc = 25.7 mm; h1 = h3 = 0.1mm 
E1 = E3 (Pa) 2.1x10
11 E11 = E22 (Pa) 1x10
6 
E33 (Pa) 138 x10
6 
G1 = G3 (Pa) 8.0769x10






ν1 = ν 3 0.33 ν12 0.45 
ν23 = ν13 0.01 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 7800 ρhc (kg/m3) 49 
1 = 3 0.01 2 0.1  
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Figure 4-6 : Résultats du troisième cas d’une poutre sandwiche avec un 
amortissement constant 
4.1.1.3 Cas d’une poutre sandwiche multicouche avec amortissement constant 
Pour avancer dans la validation des cas des poutres, nous allons commencer par le cas 
d’une poutre sandwiche multicouche qui est constituée de sept couches dont une couche 
est un nid d’abeilles (HC) sandwichée entre trois couches isotropes, comme le montre les 



















MAT1 1800 18000  18000 18000 0,11 2840 1 1 0.001 
MAT2 1770 14000 14000 14000 0,12 2160 1 1 0.001 
Mat 3 600 1000 1000 1000 0.3 384 384 384 0.001 
HC 29 1 1 30 0.5 1 13.7 6.9 0.01 
Visco 
ISO 
1200 29.8 29.8 29.8 0.49 9 9 9 1.2 
Tableau 4-5 : Propriétés mécaniques de la poutre multicouche 
81  Validation de la méthode modale 
 
a. Premier cas d’une poutre sandwiche multicouche avec amortissement 
constant 
La poutre, encastrée-libre, est excitée par une force mécanique à son extrémité libre. Les 
propriétés mécaniques et la configuration de cette poutre sont présentées respectivement 
dans les Tableau 4-5 et Tableau 4-6. Le modèle d’éléments finis est constitué d’éléments 
solides CHEXA pour toutes les couches, à l’exception des couches externes d’émission et 
de réception qui sont modélisées par des éléments surfaciques CQUAD. 33 modes sont 
calculés jusqu’à 6 kHz. Ils constituent la dimension des matrices modales qui est réduite 
par rapport à la dimension de la matrice physique 4200×4200 dll. Les résultats dans la 
Figure 4-8 montrent que les deux calculs (modal et directe) convergent. En observant 
l’énergie de déformation, on distingue une légère différence entre les deux calculs. Cette 
différence est due à l’approximation du calcul de la matrice de rigidité cœur. Pour calculer 
cette matrice, on néglige toutes les propriétés des matériaux autres que le cœur dans le 
modèle éléments finis, puis on calcule la matrice globale de ce modèle (cf. Figure 4-7). Il 
s'agit donc d'une approximation de cette matrice qui contient quelques propriétés des autres 
matériaux (puisque on met les valeurs des propriétés mécaniques de toutes les couches sauf 
la couche viscoélastique proche de zéro). Le calcul de l’amortissement équivalent par la 
méthode de la puissance injectée est un calcul approximatif surtout lorsque l’amortissement 
est élevé. A’  la Figure 4-8 (j), on constate donc une différence entre les deux types de calcul 
de l’amortissement avec l’énergie de déformation et avec la puissance injectée. 
 
Figure 4-7 : Lecture des matrices de rigidités 
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Premier cas d’une poutre multicouche: 500×20 mm 
Référence 
Masse totale 
 (/unit surface) =  
1265 g/m2 




1 Mat 1 0.1 180 
2 Mat 2 0.13 230 
3 HC 7 205 
4 Mat 2 0.13 230 
5 Mat 1 0.1 180 
6 Mat 1 0.1 180 
7 Mat 3 0.1 60 
Tableau 4-6 : Configuration du premier cas d’une poutre multicouche 
 
 




Figure 4-8 : Résultats du premier cas d’une poutre sandwiche multicouche avec 
un amortissement constant 
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b. Deuxième cas d’une poutre sandwiche multicouche avec amortissement 
constant 
Ce deuxième cas d’une poutre sandwiche multicouche est présenté dans le Tableau 4-7 ci-
dessous. Ce cas est similaire au cas précédent, à part le fait qu’on remplace la cinquième 
couche par un matériau isotrope (propriétés dans le Tableau 4-7). Dans ce cas, la couche 
appelée « visco » a des propriétés constantes (la moyenne du module de cisaillement et du 
module d’Young réels). Les résultats illustrés dans la Figure 4-9 de (a) à (j) ci-dessous pour 
tous les paramètres vibratoires, sont en accord avec le calcul direct de NASTRAN dont, 
entre autres, l’amortissement équivalent qui est de l’ordre de 3 % en le comparant avec le 
calcul direct. Ce dernier paramètre présente un bon accord en hautes fréquences entre les 
calculs modal et direct pour les deux méthodes ; la puissance injectée et les énergies de 
déformations. L’amortissement est élevé, ce qui rends la méthode de la puissance injectée 
moins efficace en basses fréquences. En hautes fréquences, la méthode estime bien 
l’amortissement équivalent ce qui prouve la différence dans les résultats de Figure 4-9 (j). 
Deuxieme cas d’une poutre sandwiche multicouche: 500 mm × 20 mm 
Cas traité  
Masse totale 
 (/unit surface) =  
1445 g/m2 




1 Mat 1 0.1 180 
2 Mat 2 0.13 230 
3 HC 7 205 
4 Mat 2 0.13 230 
5 Visco 0.15 180 
6 Mat 1 0.1 180 
7 Mat 3 0.1 60 
Tableau 4-7 : Configuration de deuxième cas d’une poutre multicouche 
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Figure 4-9 : Résultats du deuxième cas d’une poutre sandwiche multicouche avec 
un amortissement constant 
 
4.1.2 Validation des cas de poutres avec un viscoélastique 
4.1.2.1 Cas d’une poutre sandwiche tri-couches avec un viscoélastique 
Après la validation de la méthode modale proposée avec des cas de poutres monocouches 
et des poutres sandwiches avec des propriétés qui ne varient pas avec la fréquence, on va 
valider dans cette partie, certains cas de poutres sandwiches avec un cœur viscoélastique. 
Les cas à valider sont constitués de deux couches isotropes qui présentent les faces 
d’émission et de réception dites peaux (Énergie de déformation des peaux) et qui sont 
modélisées sur FEMAP par des éléments quadratiques CQUAD et d’une couche 
viscoélastique qui constitue le cœur du sandwich. Cette dernière est modélisée par des 
éléments hexagonaux CHEXA. La matrice des vecteurs propres qui constitue la base 
modale est calculée avec un module de cisaillement initial G0 du cœur viscoélastique. Le 
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module G0 est choisi comme la moyenne de la variation du module de cisaillement du 
viscoélastique sur la plage fréquentielle d’étude. 
a. Premier cas d’une poutre sandwiche avec un viscoélastique 
Les propriétés mécaniques du premier cas d’une poutre sandwiche avec un viscoélastique 
sont présentées dans le Tableau 4-8 ci-dessous. La variation du module de cisaillement du 
viscoélastique est de 2x104 à 2.7 x 104 Pa sur une plage fréquentielle allant de 100 Hz 
jusqu’à 5 kHz. Cette variation étant considérée comme faible, on en déduit que la base 
modale ne varie pas d’une manière rapide. Pour ce calcul de validation, on a utilisé un 
module de cisaillement moyen du viscoélastique égal à 2x104 Pa pour calculer la base 
modale. Ce choix de module de cisaillement a donné de bons résultats avec la méthode 
directe pour tous les paramètres (cf. Figure 4-11). 
 
Cas 1: Poutre sandwiche Lx = 460.38 mm; Ly = 51.08 mm , h1 = h2 = h3 = 6.35 mm 
E1 = E3 (Pa) 2.1x1011 Re(G2)(Pa) 6895×exp(0.026ln(f)+1.136) 
G1 = G3 (Pa) 8.0769x1010 Im(G2) (Pa) 6895×exp(0.17ln(f)+2.705) 
 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 7800 ρ2 (kg/m3) 1001 
1 = 3 0.01 2 Im(G2)/ Re(G2) 
Tableau 4-8 : Propriétés mécaniques d’une poutre sandwiche (avec un cœur 
viscoélastique) 
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Figure 4-10 : Propriétés du viscoélastique du cas d’une poutre sandwiche 
 
 





Figure 4-11 : Premier cas d’une poutre sandwiche avec une couche viscoélastique 
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b. Deuxième cas d’une poutre sandwiche avec un viscoélastique 
Dans ce deuxième cas, d’une poutre sandwiche avec un viscoélastique, les propriétés du 
viscoélastique sont présentées sur la Figure 4-12. Les propriétés mécaniques sont 
présentées dans le Tableau 4-9 . Son module de cisaillement varie entre 2 10e+4 et 3 10e+6  
sur une plage de 5 kHz. En ce qui concerne les calculs des réponses vibratoires, on a recours 
à un module de cisaillement moyen égal à 2 10e+6 dans le but de trouver une base modale 
pour notre calcul. Notons que lorsque la fréquence augmente, le module de cisaillement du 
viscoélastique augmente très rapidement en basses fréquences, ce qui rend l’approximation 
de la base modale non valide sur toute la plage. Par conséquent, les résultats dans la 
Figure 4-13 (les courbes en noir) dévoilent une divergence entre les calculs modal et direct 
en basses fréquences. 
 
Cas 2: Poutre sandwiche Lx = 460.38 mm; Ly = 51.08 mm , h1 = h2 = 6.35 mm; h3 =0.1 mm 
E1 = E3 (Pa) 2.1x1011 Re(G)(Pa)  Figure 4-12 
G1 = G3 (Pa) 8.0769x1010 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 7800 ρ2 (kg/m3) 1001 
1 = 3 0.01 2 Figure 4-12 
Tableau 4-9 : Propriétés mécaniques d’une poutre sandwiche (avec un cœur 
viscoélastique) 
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Figure 4-12 : Propriétés du viscoélastique (cas 2) 
 
Pour améliorer les résultats, on a utilisé des bases modales différentes sur des plages 
fréquentielles. Chaque base modale est calculée en utilisant une moyenne du module de 
cisaillement du cœur viscoélastique G0 sur cette bande fréquentielle. On va discuter un 
exemple qui mentionne bien l’avantage du choix de la base modale dans la section 4.1.2.2. 
 
 





Figure 4-13 : Résultats vibratoires d’une poutre sandwiche avec un viscoélastique 
4.1.2.2 Cas d’une poutre sandwiche multicouche avec un viscoélastique 
La poutre sandwiche est construite de sept couches (cf. Tableau 4-7). Les couches 
extérieures sont modélisées par des éléments surfaces CQUAD et les couches intérieures 
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sont modélisées avec des éléments solides CHEXA. Les propriétés de la couche 
viscoélastique sont variables en fonction de la fréquence (cf. Figure 4-12). Pour le calcul 
modal, on a utilisé un module de cisaillement moyen pour la couche viscoélastique égal à 
6 MPa. Les résultats révèlent une différence entre les deux résultats au niveau des modes 
et au niveau de l’amortissement. Cela est dû à une variation importante de module de 
cisaillement du viscoélastique (cf. Figure 4-12). Pour corriger cela, on va calculer les 
réponses vibratoires par plages fréquentielles (cf. Tableau 4-10) afin d’améliorer les 
résultats. La courbe rouge présente le calcul direct effectué avec NASTRAN alors que la 
courbe noire présente le calcul modal avec un module de cisaillement moyen sur la plage 
fréquentielle 1 Hz à 2 kHz. On remarque que les résultats (les courbes bleues) sont 
améliorés grâce à l’utilisation de divers modules G0 et qu’ils convergent vers la solution 
directe en basses fréquences mieux qu’en hautes fréquences, et cela est expliqué par le 
manque de maillage en hautes fréquences. Il faut souligner qu’une interpolation linéaire 
est faite au niveau de la discontinuité (changement de module de cisaillement) pour chaque 
paramètre présenté dans la Figure 4-14. Cet exemple montre l’importance du choix de la 
base modale. 





1 MPa 2 MPa 5 MPa 7 MPa 
Tableau 4-10 : Choix des modules de cisaillement de viscoélastique par intervalle 
fréquentielle 





Figure 4-14 : Résultats pour une poutre sandwiche avec une couche viscoélastique 
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4.1.3 Validation des cas de panneaux avec un amortissement constant 
Après avoir validé la méthode modale sur différentes poutres avec un amortissement 
constant et avec une couche viscoélastique, on va s’intéresser dans cette section à des cas 
de plaques. En premier lieu, la méthode sera validée sur les plaques monocouches 
isotropes, et en second lieu, elle sera validée sur des plaques sandwiches tri-couches et 
multicouches. Dans chacun des cas d’étude, on va comparer le temps du calcul de notre 
méthode modale (on prend en considération le temps pour le calcul des valeurs et des 
vecteurs propres) au temps du calcul direct de NASTRAN. Rappelons que tous les 
indicateurs acoustiques sont calculés sur Matlab. 
4.1.3.1 Cas d’une plaque monocouche 
Pour le cas des plaques monocouches (cas trivial), on a pris le cas d’une plaque en 
aluminium de dimension 0.4m×0.4m et d’épaisseur 2mm et dont les propriétés sont 
présentées dans le Tableau 4-1. Le modèle d’éléments finis de cette plaque est constitué des 
80×80 éléments quadratiques par surface. Le panneau sur son contour est encastré et excité 
mécaniquement au point de coordonnée (0.1m, 0.1m, 0m). La taille du système des 
matrices projetées est de 83×83, qui prend en compte le nombre des modes propres calculés 
jusqu’à 4 kHz. Alors que la taille des matrices physiques est de 37446×37446 ddl. Ainsi, 
l’utilisation des matrices projetées dans cette méthode modale réduit le temps de calcul de 
450 minutes pour un calcul direct à 20 minutes pour le calcul modal, sur une bande 
fréquentielle de 1000 points entre 1 Hz et 2 kHz (pas de 2 Hz). Les résultats du calcul 
modal sont bien en accord avec les résultats du calcul direct réalisé avec le logiciel 
NASTRAN, notamment pour l’énergie de déformation et l’amortissement équivalent (cf. 
Figure 4-15). Encore une fois, la Figure 4-15-(h) montre la limite de la méthode de la 
puissance injectée pour estimer l’amortissement équivalent. 
 




Figure 4-15 : Résultats du cas d’une plaque monocouche 
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4.1.3.2 Cas de panneaux sandwichs tri-couches 
Dans cette section, on va valider la méthode modale pour différents exemples de panneaux 
sandwichs tri-couches avec un amortissement constant. Les propriétés mécaniques de ces 
panneaux sont présentées dans les Tableau 4-11 à Tableau 4-14. Chaque panneau sandwich 
est modélisé sur FEMAP, avec des éléments quadratiques CQUAD4 pour les couches 
extérieures (peaux) et des éléments solides (CHEXA) pour la couche intérieure ou les 
couches en nid d’abeilles. Les panneaux sont encastrés sur son contour;  ils sont excités 
par une force mécanique (ponctuelle). 
a. Premier cas d’un panneau sandwich avec amortissement constant 
Les propriétés mécaniques du premier cas d’un panneau sandwich avec un amortissement 
constant sont présentées dans le Tableau 4-11 ci-dessous. Le panneau est constitué de trois 
couches isotropes. Les couches de surfaces ont un amortissement de 1 %. Par contre, 
l’amortissement de la couche interne est très élevé, soit de l’ordre de 100 % (en titre 
indicatif). Cette structure est modélisée par 12800 éléments plaques CQUAD pour les deux 
couches extérieures et 6400 éléments solides CHEXA pour la couche interne au milieu. Ce 
qui donne un total de 19200 éléments et 13122 nœuds.  Ce modèle «éléments finis» se 
traduit par un système des matrices réelles de taille 74892×74892 ddls utilisé dans le calcul 
direct du NX/NASTRAN et qui coûte 15 heures de temps de calcul. Dans notre méthode 
modale, on utilise un système modal de taille 22×22, ce qui réduit le temps de calcul à 3 
heures sur une plage fréquentielle de 10 Hz à 2 kHz avec un pas de 2 Hz. Il faut noter que 
ce gain de temps de calcul peut être encore augmenté car l’utilisation de la méthode de 
l’intégrale de Rayleigh n’est pas optimisée dans le présent code de calcul (sur Matlab). 
Plus important, les résultats de tous les paramètres vibratoires (cf. Figure 4-16) obtenus par 
la méthode modale montrent une excellente convergence avec le calcul direct. Concernant 
les énergies de déformations des peaux et du cœur, on note une légère différence qui est 
due à l’estimation des matrices de rigidités des différentes couches. 
Le résultat de l’amortissement équivalent (cf. Figure 4-16-(h)) prouve que la méthode de 
la puissance injectée converge en hautes fréquences et reste limitée en basses fréquences. 
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Cas 2(a): Panneau sandwich Lx = 400 mm; Ly = 400 mm, h1 = h3 = 6.35 mm; h2 = 0.1 mm  
E1 = E3 (Pa) 2.1x1011 E2 (Pa) 2.9 x106 
G1 = G3 (Pa) 8.1x1010 G2 (Pa) 106 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 7800 ρ2 (kg/m3) 1103 
1 = 3 0.01 2 1  
Tableau 4-11 : Propriétés mécaniques du premier cas d’un panneau sandwich 
 
 




Figure 4-16 : Résultats du premier cas d’un panneau sandwich avec un 
amortissement constant 
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b. Deuxième cas d’un panneau sandwich avec amortissement constant 
Ce deuxième cas de panneau sandwich comprend trois couches isotropes dont les 
propriétés mécaniques sont présentées dans Tableau 4-12. La couche amortissante est plus 
épaisse et moins rigide que le premier cas du Tableau 4-11. Cette couche a un 
amortissement constant de 100 %. La structure est modélisée par 12800 éléments de 
surface CQUAD pour les deux couches extérieures et 6400 éléments solides CHEXA pour 
la couche amortissante. Ceci donne un total de 19200 éléments et 13122 nœuds : les 
matrices physiques sont alors de taille 74892×74892 ddls, alors que le système modal 
utilisé dans notre méthode est de dimension 43×43. Ceci réduit le temps de calcul de 15 
heures (calcul direct) à 4 heures, sur une plage fréquentielle de 10 Hz au 2 kHz avec un pas 
de 2 Hz. Comme indiqué précédemment, l’optimisation ultérieure du calcul de l’intégrale 
de Rayleigh dans le code de calcul permettra d’augmenter encore le gain de temps. Il ne 
faut pas non plus oublier que pour la méthode modale présentée, le temps du calcul 
comprend le calcul des différents paramètres vibratoires et acoustiques tels que la mobilité, 
la vitesse quadratique, la puissance injectée, la puissance rayonnée, l’efficacité de 
rayonnement, les énergies de déformation, l’amortissement équivalent via la puissance 
injectée et l’amortissement équivalent via les énergies de déformations. On rappelle aussi 
que la correction modale a été prise en compte dans l’évaluation de la réponse de la 
mobilité. 
Les résultats de tous les paramètres mentionnés ci-dessus et calculés par la méthode modale 
présentent un bon accord avec le calcul direct, comme l’illustre la Figure 4-17. 
Cas 3(a): Panneau sandwich Lx = 400 mm; Ly = 400 mm , h1 = h2 = h3 = 6.35 mm 
E1 = E3 (Pa) 2.1x1011 E2 (Pa) 59600 
G1 =G3 (Pa) 8.1x1010 G2 (Pa) 20000  
 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 7800 ρ2 (kg/m3) 1001 
1 = 3 0.01 2 1  
Tableau 4-12 : Propriétés mécaniques du deuxième cas d’un panneau sandwich 
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Figure 4-17 : Résultats du deuxième cas d’un panneau sandwich avec un 
amortissement constant 
c. Troisième cas d’un panneau sandwich avec amortissement constant 
Ce cas de validation utilise un sandwich tri-couches dont les propriétés mécaniques sont 
présentées dans le Tableau 4-13 ci-dessous. Cet exemple est modélisé par 8160 éléments de 
surface CQUAD pour les couches externes et par 4080 éléments solides CHEXA pour la 
couche interne amortissante cette exemple est similaire à l’exemple précèdent, sauf qu’il a 
des couches de faible épaisseur. Le modèle a 8418 nœuds, ce qui est équivalent à 
47436×47436 degrés de liberté (ddl). Le système modal retenu est de dimension 44×44. 
Notons que la différence entre la grandeur du système physique et le système modal se 
traduit par une réduction du temps de calcul de12 heures en calcul direct à 4 heures et 10 
minutes en calcul modal. Les résultats présentés dans la Figure 4-18 des différents 
paramètres vibratoires montrent une très bonne convergence entre le calcul modal et le 
calcul direct de référence. 
103  Validation de la méthode modale 
 
Cas 4(a): Panneau sandwich Lx = 350 mm; Ly = 430 mm , h1 = h2 = 0.762 mm,h3 = 0.254 
mm 
E1 = E3 (Pa) 6.9x10
11 E2 (Pa) 119920
 
G1 =G3 (Pa) 2.594x10
11 G2 (Pa) 40000 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 2700 ρ2 (kg/m3) 499 
1 = 3 0.01 2 1 
Tableau 4-13 : Propriétés mécaniques du panneau sandwich 
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d. Quatrième cas d’un panneau sandwich avec un nid d’abeilles 
Dans cet exemple de validation, un sandwich est constitué de deux couches extérieures 
isotropes et d’une couche interne en nid d’abeilles orthotrope; leurs propriétés mécaniques 
sont présentées dans le Tableau 4-14. Cette structure est modélisée par 80×80 éléments par 
surface : 12800 éléments quadratiques CQUAD et 6400 éléments solides, CHEXA. Le 
système réel à 74892×74892 ddls a coûté 15 heures de temps de calcul, alors que le système 
modal qui a une taille de 463×463 modes, a duré 8 heures de temps de calcul. Les résultats 
des deux types de calculs révèlent une bonne convergence, comme le montre la Figure 4-19. 
Pour ce cas peu amorti, la méthode de la puissance injectée estime bien l’amortissement 
équivalent en hautes fréquences (cf. Figure 4-19-(j)). 
 
Cas 5(a): Panneau sandwich avec nid d’abeilles 
Lx = 400 mm; Ly = 400 mm; hc = 6.35 mm; h1= h3 =0.51 mm 
E1 = E3 (Pa) 23.6x109 E11 = E22 (Pa) 1x106 
E33 (Pa) 138x106 
G1 =G3 (Pa) 10.34 x1010 G12 (Pa) 1x106 
G32 (Pa) 24.1x106 
G13 (Pa) 44.8x106 
ν1 = ν 3 0.141 ν12 0.45 
ν23 = ν13 0.01 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 1900 ρhc (kg/m3) 48 
1 = 3 0.02 hc 0.02 
Tableau 4-14: Propriétés mécaniques du quatrième cas d’un panneau sandwich 




Figure 4-19 : Résultats du quatrième cas d’un panneau sandwich avec nid 
d’abeilles et un amortissement constant 
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4.1.3.3 Cas des panneaux multicouches 
Après avoir validé la méthode proposée sur des structures tri-couches avec un 
amortissement constant, on va s’intéresser dans cette section à des structures multicouches 
qui comprennent des couches isotropes et anisotropes dont les propriétés mécaniques sont 


















MAT1 1800 18000  18000 18000 0,11 2840 1 1 0.001 
MAT2 1770 14000 14000 14000 0,12 2160 1 1 0.001 
Mat 3 600 1000 1000 1000 0.3 384 384 384 0.001 
HC 
 
29 1 1 30 0.5 1 13.7 6.9 0.01 
Visco 
ISO 
1200 26.82 26.82 26.82 0.49 9 9 9 1.2 
Tableau 4-15 : Propriétés mécaniques des couches des exemples de panneaux 
multicouches 
Ce cas est un cas de référence constitué de sept couches dont quatre sont isotropes, deux 
sont orthotropes et la septième est en nid d’abeilles (HC) au milieu de la structure (cf. 
Tableau 4-16). Pour ce cas, on va utiliser un maillage solide (CHEXA) pour toutes les 
couches, sauf pour les couches externes (d’émission et de réception) qui sont maillées en 
éléments quadratiques. Notons que le modèle d’éléments finis réels est de 
taille176415×176415 ddls, alors que les matrices projetées ont une taille de 1250×1250. 
La durée du calcul modal pour tous les paramètres vibratoires (cf. Figure 4-20) est de 10 
heures, par rapport à 22 heures pour un calcul direct. Encore une fois, pour ce cas à faible 
amortissement, la méthode de la puissance injectée estime bien l’amortissement équivalent 
en hautes fréquences (cf. Figure 4-20-(h)). 
Construction Matériau Épaisseur (mm) Densité surfacique (g/m2) 
1 Mat 1 0.1 180 
2 Mat 2 0.13 230 
3 HC 7 205 
4 Mat 2 0.13 230 
5 Mat 1 0.1 180 
6 Mat 1 0.1 180 
7 Mat 3 0.1 60 
Tableau 4-16 : Construction du premier cas d’un panneau multicouche 
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Figure 4-20 : Résultats du premier cas d’un panneau sandwich multicouche avec 
un amortissement constant 
 
4.1.4 Validation des cas de panneaux avec un viscoélastique 
Dans cette section, on va reprendre les exemples de la section précédente et on va remplacer 
la couche interne amortissante par une couche viscoélastique dont les propriétés varient en 
fonction de la fréquence. 
4.1.4.1 Validation des cas de panneaux sandwichs tri-couches 
a. Premier cas d’un panneau sandwich avec un viscoélastique 
Les propriétés mécaniques du premier cas d’un sandwich avec un viscoélastique sont 
présentées dans le Tableau 4-17. Dans ce calcul modal, on a utilisé un module de 
cisaillement moyen sur une bande de fréquence de 2 kHz égal à 1 MPa. Les résultats 
présentés dans la Figure 4-21 montrent un excellent accord entre les paramètres vibro-
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acoustiques calculés par l’approche modale et ceux calculés par la méthode exacte de 
NASTRAN. En observant toutefois la comparaison des résultats de l’énergie de 
déformation du viscoélastique, on peut noter une faible différence entre les deux approches. 
Cette différence est due, comme cela a été indiqué auparavant, à l’approximation de lecture 
des matrices de rigidité. Pour l’amortissement équivalent, on s’intéresse au calcul par des 
énergies de déformations qui donnent en moyenne le même résultat, donc un 
amortissement équivalent de l’ordre de 5% en hautes fréquences. Le temps de calcul est le 
même que dans la section 4.1.3.1 (a) : il est de l’ordre de 15 heures pour le calcul direct de 
Nastran et de 3 heures pour le calcul modal. 
Cas 2 (b): Panneau sandwich Lx =400 mm; Ly = 400 mm, h1 = h3 = 6.35 mm; h2 = 0.1 mm  
E1 = E3 (Pa) 2.1x1011 Re(G) (Pa) 6895×exp(0.026ln(f)+4.754) 
G1 = G3 (Pa) 8.0769x1010 Im(G) (Pa) 6895×exp(0.171ln(f)+2.705) 
 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 7800 ρ2 (kg/m3) 1103 
1 = 3 0.01 2 Im(G)/ Re(G) 
Tableau 4-17 : Propriétés mécaniques du premier cas d’un panneau sandwich avec 
un viscoélastique 
 







Figure 4-21 : Résultats du premier panneau sandwich avec un viscoélastique 
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b. Deuxième cas d’un panneau sandwich avec un viscoélastique 
Nous présentons dans cette partie un second exemple d’un sandwich avec une couche 
amortissante plus épaisse dont les propriétés viscoélastiques varient analytiquement en 
fonction de la fréquence (cf. Tableau 4-18). 
Les résultats de l’excitation mécanique au nœud de coordonnées (0.1m, 0.1m, 0m) sont 
présentés dans la Figure 4-22 (a–j). Tous les paramètres vibro-acoustiques calculés par la 
méthode modale proposée convergent avec ceux de la méthode exacte obtenus avec 
NASTRAN. Le calcul de l’énergie de déformation du cœur viscoélastique présente 
toutefois des divergences en basses fréquences. Cela est causé par l’approximation de la 
matrice de rigidité de cette couche et l’utilisation d’une base modale fixe liée à un module 
de cisaillement moyen du viscoélastique. Le temps de calcul est 15 heures pour le calcul 
direct et de 4 heures pour le calcul modal. 
 
Cas 3(b): Panneau sandwich Lx= 400 mm; Ly=400 mm , h1 = h2 = h3 = 6.35 mm 
E1 = E3 (Pa) 2.1x10
11 Re(G) (Pa) 6895×exp(0.026ln(f)+4.754) 
G1 = G3 (Pa) 8.1x10
10 Im(G) (Pa) 6895×exp(0.171ln(f)+2.705) 
 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 7800 ρ2 (kg/m3) 1001 
1 = 3 0.01 2 Im(G)/ Re(G) 
Tableau 4-18 : Propriétés mécaniques du deuxième cas d’un panneau sandwich avec 
un viscoélastique 








Figure 4-22 : Résultats du deuxième panneau sandwich avec un viscoélastique 
c. Troisième cas d’un panneau sandwich avec un viscoélastique 
Les propriétés mécaniques de ce troisième cas sont présentées dans le Tableau 4-19. 
L’amortissement et le module de cisaillement de la couche viscoélastique sont représentés 
en fonction de la fréquence sur la Figure 4-23. Pour cet exemple, tous les paramètres 
calculés par l’approche modale présentent un bon accord avec le calcul direct, comme le 
révèlent les illustrations de la Figure 4-24. Le temps de calcul modal est de 4 heures et pour 
le calcul direct est de l’ordre de 12 heures. On s’est limité à 1Khz et cela est lié au maillage. 
Cas 4 (b): Panneau sandwich Lx = 350 mm; Ly = 430 mm , h1 = h2 = 0.762 mm; h3 = 0.254 
mm 
E1 = E3 (Pa) 6.9x10
11 E2 (Pa) E(f)
 
G1 = G3 (Pa) 2.594x10
11 G2 (Pa) E(f) (cf. Figure 4-23) 
ρ1 = ρ3 (kg/m3) 2700 ρ2 (kg/m3) 499 
1 = 3 0.01 2  (f) (cf. Figure 4-23) 
Tableau 4-19 : Propriétés mécaniques d’un cas d’un panneau sandwich avec un 
viscoélastique 
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Figure 4-23 : Propriétés de viscoélastique du troisième cas de sandwich 
 





Figure 4-24 : Résultats du troisième panneau sandwich avec un viscoélastique 
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4.1.4.2 Validation des cas de panneaux multicouches avec un viscoélastique 
a. Premier cas d’un panneau sandwich multicouche 
Ce cas présente un cas traité par rapport au cas de référence (cf. Tableau 2-1). Dans cet 
exemple, dont les propriétés mécaniques sont présentées dans le Tableau 4-20, une couche 
viscoélastique de masse surfacique équivalente a été ajoutée entre la quatrième et la 
cinquième couche (cf. Tableau 4-21). Cette couche est maillée en éléments CHEXA. 
L’amortissement est considéré constant pour toutes les couches à 0.1% sauf celui de la 
couche en nid d’abeilles(HC) à 1%. Celui de la couche viscoélastique est variable 
Figure 4-25 et on va utiliser le même type de maillage que celui du cas de référence. Le 
modèle d’éléments finis a une taille de 205818×205818 ddls, alors que les matrices 
projetées sont de taille 1260×1260.  
Un module de cisaillement moyen a été utilisé pour calculer la base modale. La durée du 
calcul modal pour tous les paramètres vibratoires (cf. Figure 4-26) est de 10 heures par 





















MAT1 1800 18000  18000 18000 0,11 2840 1 1 0.001 
MAT2 1770 14000 14000 14000 0,12 2160 1 1 0.001 
Mat 3 600 1000 1000 1000 0.3 384 384 384 0.001 
HC 
 
29 1 1 30 0.5 1 13.7 6.9 0.01 
Visco 
ISO 
1200 E(f) E(f) E(f) 0.49 n(f) et G(f) : Figure 4-10Figure 4-10 
Tableau 4-20 : Propriétés mécaniques des couches des exemples de panneaux 
multicouches 
Cas 6 (b): Panneau sandwich multicouche: Lx = 1 m; Ly = 1 m 
Cas traité 
Masse total 
(/unit surface) =  
1445 g/m2 
Construction Matériau Épaisseur (mm) Densité surfacique 
(g/m2) 
1 Mat 1 0.1 180 
2 Mat 2 0.13 230 
3 HC 7 205 
4 Mat 2 0.13 230 
5 Visco 0.15 180 
6 Mat 1 0.1 180 
7 Mat 3 0.1 60 
Tableau 4-21 : Construction du deuxième cas d’un panneau multicouche 
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Figure 4-25 : Propriétés de la couche viscoélastique 
 




Figure 4-26 : Résultats du deuxième cas d’un panneau sandwich multicouche 
b. Deuxième cas d’un panneau sandwich multicouche 
Les cas présentés dans cette section utilisent les mêmes propriétés physiques et mécaniques 
des matériaux mentionnés dans le Tableau 4-15. Le panneau multicouche dans cet exemple 
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est une structure symétrique (cf. Figure 4-27) constituée des matériaux MAT1, MAT2, du 
nid d’abeilles et du viscoélastique dont les propriétés varient en fonction de la fréquence 
telles qu’illustrées par la Figure 4-25. Le module de cisaillement varie entre 1 MPa et 10 
MPa. Pour ce calcul, on a choisi au début un module moyen égal à 5 MPa. L’utilisation de 
ce module de cisaillement a permis d’obtenir de bons résultats (représentés par les courbes 
bleues). Les résultats divergent toutefois en hautes fréquences.  Pour améliorer les résultats, 
on a subdivisé la plage fréquentielle de 1 Hz à 3 kHz en trois intervalles. Sur chaque 
intervalle, on a choisi un module de cisaillement équivalent à la moyenne de ce paramètre 
sur l’intervalle (cf. Tableau 4-22).  
Ce choix implique une nette amélioration des résultats de tous les paramètres vibro-
acoustiques, qui sont présentés sur les courbes noires de la Figure 4-27. On ne calcule pas 









Figure 4-27 : Configuration du panneau multicouche 
 
Fréquence 1 Hz à 1 kHz 1 kHz Hz à 2 kHz 2 kHz à 3 kHz 
G0 moyen 2 MPa 5 MPa 9 Mpa 
Tableau 4-22 : Choix de module de cisaillement moyen de viscoélastique 
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Figure 4-28 : Résultats d’un panneau multicouche 
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4.2 Validation de la réponse sous une excitation acoustique 
Dans cette section, on s’intéresse à la réponse acoustique des plaques monocouches et des 
panneaux sandwichs sous excitations onde plane (PW) et champs diffus (DF). Les 
exemples utilisés pour valider cette partie sont les mêmes qui ont été utilisés dans les 
sections 4.1.3 et 4.1.4 de la validation de la réponse mécanique. La décomposition modale 
est faite par NASTRAN et le calcul modal est fait par MATLAB. Pour la validation, nous 
utilisons le code NOVAFEM qui permet la prise en comptes de ces excitations. Dans 
NOVAFEM, les structures sont modélisées en élément solides pour toutes les couches. 
4.2.1 Validation des cas de panneaux avec amortissement constant 
4.2.1.1 Validation d’un cas d’une plaque monocouche avec un amortissement 
constant 
Le premier exemple est un panneau monocouche sous excitation onde plane ou champs 
diffus (0-78o ). Les résultats dans la Figure 4-29 montrent un excellent accord entre 
l’approche modale et le calcul direct NOVAFEM, pour les trois paramètres 
vibroacoustiques considérés, à savoir : la vitesse quadratique, la puissance transmise et la 
perte par transmission. 
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Figure 4-29 : Résultats d’une plaque monocouche sous excitations acoustiques 
4.2.1.2 Validation des cas de sandwichs tri-couches 
Après avoir validé la réponse vibratoire des cas sandwichs tri-couches sous excitation 
mécanique, on met maintenant l’accent sur la validation de la réponse acoustique des 
panneaux excités par une onde plane et par un champ diffus acoustique. 
a. Premier cas d’un panneau sandwich avec amortissement constant 
Le cas d’un panneau bafflé excité par une onde plane ou par un champ diffus est considéré. 
Les résultats sont présentés dans la Figure 4-30, et on observe un bon accord de tous les 
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paramètres (la vitesse quadratique, la puissance rayonnée et la perte par transmission) 
calculés par l’approche modale proposée et le calcul direct (réalisé avec NOVAFEM). Les 
calculs sont effectués sur une plage fréquentielle de 1 Hz à 2 kHz avec un pas 2 Hz. La 
durée de calcul de la réponse de l’excitation onde plane est de 4 heures pour l’approche 
modale et de 14 heures pour le calcul direct. Pour la réponse acoustique du champ diffus, 
le calcul modal a duré 8 heures, comparativement à 22 heures pour le calcul direct. 
L’approche modale occasionne donc une réduction significative pour les deux types 
d’excitation. 
 
Figure 4-30 : Résultats d’un panneau sandwich avec amortissement constant sous 
des excitations acoustiques 
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b. Deuxième cas d’un panneau sandwich avec amortissement constant 
Le deuxième cas d’un sandwich tri-couches est un panneau avec trois couches isotropes 
dont les propriétés mécaniques sont présentées dans le Tableau 2-1 de la section 4.1.3. Tout 
le calcul de la réponse acoustique est effectué sur une plage fréquentielle de 1 Hz à 2 kHz 
en utilisant un pas de 2 Hz (cf. Figure 4-31) la corrélation est parfaite. La durée du calcul 
de la réponse d’une excitation onde plane est de 5 heures et de 8 heures pour l’excitation 
champ diffus pour l’approche modale. Par contre, cette durée est de 18 heures pour l’onde 
plane et 26 heures pour le champ diffus par un calcul direct NOVAFEM. Une réduction 
significative du temps de calcul est donc obtenue grâce à l'utilisation de la base de la 
méthode modale. 
 
Figure 4-31 : Résultats d’un deuxième panneau sandwich avec amortissement 
constant sous excitations acoustiques  
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c. Troisième cas d’un panneau sandwich avec amortissement constant 
Le troisième cas d’un sandwich tri-couches est aussi un panneau avec trois couches 
isotropes dont les propriétés mécaniques sont présentées dans le Tableau 4-12. Le calcul est 
effectué sur une plage fréquentielle allant de 1 Hz à 2 kHz en utilisant un pas de 2 Hz (cf. 
Figure 4-32).Encore une fois, la comparaison est parfaite. La différence entre la grandeur du 
système physique et celle du système modal se traduit par une réduction du temps de calcul 
de 3 heures à 15 minutes pour la réponse sous excitation onde plane et de 9 heures à 1 heure 
pour la réponse sous excitation champs diffus. 
 
Figure 4-32 : Résultats d’un troisième panneau sandwich (avec amortissement 
constant) sous des excitations acoustiques  
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4.2.1.3 Validation des cas des panneaux multicouches 
Dans cette section, on va valider la réponse acoustique des panneaux multicouches dont 
les propriétés mécaniques et la structure sont respectivement mentionnées dans le 
Tableau 4-15 et sur la Figure 4-27. Cette validation est effectuée en comparant les résultats 
de la méthode modale proposée avec la solution directe de NOVAFEM (cf. Figure 4-33). 
Les résultats montrent un accord entre les deux méthodes en basses fréquences, mais en 
hautes fréquences les résultats divergent. En revenant à la validation de la réponse 
vibratoire du même panneau multicouche sous excitation mécanique, dans la section 
4.1.3.3, on remarque un parfait accord avec la solution directe de NASTRAN. 
Pour l’excitation acoustique, on compare avec la solution direct de NOVAFEM, il n’y a 
pas une convergence totale comme dans le cas mécanique ce qui demande une vérification 
de NOVAFEM pour le cas d’un panneau multicouche avec un matériau anisotrope. 
Les calculs sont effectués sur une plage fréquentielle de 1 Hz à 3 kHz avec un pas 2 Hz. 
La durée du calcul de la réponse sous l’excitation onde plane est de 4 heures 15 minutes 
pour l’approche modale et de 18 heures pour le calcul direct. Pour la réponse sous 
excitation champ diffus, le calcul modal a duré 9 heures, comparativement à 26 heures pour 
le calcul direct. L’approche modale occasionne donc une réduction significative pour les 
deux types d’excitation. 
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Figure 4-33 : Résultats du cas d’un panneau multicouche avec amortissement 
constant sous des excitations acoustiques 
 
4.2.2 Validation des cas de panneaux sandwichs avec une couche 
viscoélastique 
4.2.2.1 Validation des cas de sandwichs tri-couches 
Dans cette section, on va s’intéresser aux différents cas de panneaux sandwichs avec un 
amortissement intégré. Notons que l’amortissement dans ce cas est un viscoélastique dont 
les propriétés varient en fonction de la fréquence. Les indicateurs de vitesse quadratique, 
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de puissance rayonnée et de perte par transmission, calculés par notre approche modale, 
seront comparés avec ceux du calcul direct obtenus avec NOVAFEM. 
a. Premier cas d’un panneau sandwich avec une couche viscoélastique 
Ce premier cas d’un viscoélastique est un sandwich tri-couches dont les propriétés sont 
présentées dans Tableau 4-17. Les résultats affichés dans la Figure 4-34 montrent bien que 
les résultats de calcul modal convergent vers la solution directe de NOVAFEM. 
 
Figure 4-34 : Résultats d’un panneau sandwich avec un viscoélastique sous excitations 
acoustiques 
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b. Deuxième cas d’un panneau sandwich avec une couche viscoélastique 
Pour ce deuxième cas qui contient une couche viscoélastique dont les propriétés ont été 
présentées dans la section 4.1.4.1 (b), on a obtenu des résultats convergents entre la 
méthode modale proposée et la solution directe de NOVAFEM, pour l’excitation 
mécanique. Il en est de même pour les excitations acoustiques, comme le prouvent les 
résultats de la Figure 4-35. 
 
Figure 4-35 : Résultats d’un deuxième panneau sandwich avec un viscoélastique 
sous des excitations acoustiques 
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c. Troisième cas d’un panneau sandwich avec une couche viscoélastique 
Ce troisième cas qui contient une couche viscoélastique a été déjà traité dans la section 
4.1.4.1 (c), et on a prouvé que les résultats de l’excitation mécanique obtenus avec la 
méthode modale proposée sont convergents avec ceux de la solution directe de 
NOVAFEM. Également, pour l’excitation acoustique, les résultats illustrent l’accord de la 
méthode modale avec la solution directe. 
 
Figure 4-36 : Résultats d’un troisième panneau sandwich avec un viscoélastique 
sous des excitations acoustiques 
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4.2.2.2 Validation des cas de panneaux multicouches avec un viscoélastique 
La validation acoustique du cas d’un panneau multicouche contenant une couche 
viscoélastique est présentée dans cette section. Les propriétés mécaniques de cet exemple 
et sa structure sont respectivement mentionnées dans le Tableau 4-15 et sur la Figure 4-27. 
La dépendance fréquentielle de sa couche viscoélastique est illustrée par la Figure 4-25. 
Pour ce calcul, on a choisi au début un module moyen égal à 5 MPa (comme dans la section 
4.1.4.2). L’utilisation de ce module de cisaillement a permis d’obtenir de bons résultats 
(représentés par les courbes bleues). Les résultats divergent en hautes fréquences. Pour 
améliorer les résultats, la plage fréquentielle de 1 Hz à 3 kHz a été subdivisée en trois 
intervalles. Sur chaque intervalle, on a choisi un module de cisaillement équivalent à la 
moyenne de ce paramètre sur l’intervalle (cf. Tableau 4-22). Ce choix donne une nette 
amélioration des résultats de tous les paramètres acoustiques, qui sont présentés sur les 
courbes noires de la Figure 4-37. En haute fréquences, il faut raffiner le maillage pour 
améliorer les résultats. 
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Figure 4-37 : Résultats du cas d’un panneau multicouche avec amortissement 
viscoélastique sous des excitations acoustiques 
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4.3 Conclusion 
Dans ce chapitre, on a validé la méthode modale FEM avec divers exemples. On s’est, 
entre autres, intéressé aux cas des sandwichs avec une couche viscoélastique. 
La validation a comporté deux volets. Le premier est la validation de la réponse vibro-
acoustique sous une excitation mécanique; cette validation a montré un excellent accord 
entre la réponse directe de NASTRAN et la réponse modale de la méthode proposée dans 
cette étude. Dans cette approche de synthèse modale, on a géré efficacement la dépendance 
en fréquence des propriétés de la couche viscoélastique. Le gain en termes de temps de 
calcul (qui est la somme de temps de calcul des matrices modales et des paramètres vibro-
acoustqiues) s’est révélé important pour tous les cas d’étude. On a aussi démontré les 
limitations de la méthode de la puissance injectée pour l’estimation de l’amortissement 
équivalent. 
Le deuxième volet est la validation de la réponse acoustique pour les excitations onde plane 
et champs diffus. Les résultats obtenus avec des différents exemples sandwich prouvent 
l’efficacité et la précision de la méthode modale pour prédire la réponse acoustique. 
La méthode proposée a montré toutefois certaines limites reliées au calcul de la base 
modale, et le gain de temps de calcul reste encore à améliorer parce que l’utilisation de 
l’intégrale de Rayleigh n’est pas optimisée dans la méthode.  
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CHAPITRE 5 Validation de la méthode hybride 
FEM–TMM 
 
Dans le chapitre précédent, on a validé l’exactitude de la méthode modale et son efficacité 
dans la prédiction des performances de matériaux viscoélastiques en fonction de la 
fréquence de sollicitation. On a validé également le calcul de l’amortissement équivalent 
en se servant des énergies de déformation. Cependant, la réduction du temps de calcul 
obtenu n’était pas optimale. L’objectif à atteindre dans ce chapitre consiste à opter pour 
une méthode hybride FEM-TMM dans le but d’améliorer le temps de calcul de la réponse 
acoustique des excitations onde plane et champs diffus. Plusieurs exemples de cas tests 
(choisis parmi ceux qui ont été traités dans le chapitre précédent) vont être repris pour 
valider cette méthode hybride. On va se servir des résultats de l’amortissement équivalent 
qui sont calculés à partir des énergies de déformations et du nombre d’ondes calculées par 
la méthode d’identification dans le domaine des nombres d’ondes décrite dans le troisième 
chapitre. La première étape consiste à modéliser la structure avec le logiciel FEMAP, puis 
à calculer la réponse vibratoire sous une excitation mécanique avec des conditions aux 
limites en appui simple. La réponse vibratoire en vitesse obtenue est ensuite utilisée pour 
chercher le nombre d’ondes suivant les deux directions x et y, en ayant recours à la méthode 
d’identification dans le domaine des nombres d’ondes. 
Dans ce chapitre, le nombre d’ondes des structures sandwiches calculé par la méthode 
d’identification dans le domaine des nombres d’ondes, est validé par le nombre d’onde 
calculé par la méthode GLM implémentée dans le logiciel NOVA. 
 
Remarque : Dans ce chapitre les résultats ont étaient présenté en dB : la mobilité d’entré 
est en dB, la vitesse quadratique est en dB-réf.1m²/s², la puissance rayonnée et la puissance 
injectée sont en dB-1W, l’énergie cinétique est en dB-réf.1Kg.m²/s², l’énergie de 
déformation en dB-réf.1J et la perte par transmission en dB. 
136                                                                 Validation de la méthode hybride FEM-TMM 
 
5.1 Validation pour les cas d’un sandwich isotrope avec 
amortissement constant 
5.1.1 Premier cas d’un sandwich isotrope avec amortissement constant 
Dans cette section, on va s’intéresser à des structures sandwiches avec amortissement 
constant. Le premier cas est un sandwich tri-couche dont les propriétés ont été indiquées 
dans le Tableau 4-11 sauf qu’on va utiliser une plaque de dimensions 1 m x 1 m pour pouvoir 
obtenir de bons résultats de nombre d’onde en basses fréquences. 
La première étape de validation consiste à comparer le nombre d’ondes obtenu aux résultats 
que donne le logiciel NOVA dans lequel le sandwich est décrit avec la méthode GLM. 
L’exemple cité est un sandwich isotrope, dont le nombre d’ondes suivant x et y demeure 
toujours le même. On observe qu’en comparant la méthode d’identification dans le 
domaine des nombres d’ondes que nous avons proposée à la méthode GLM de NOVA, on 
obtient des bons résultats entre les deux méthodes en moyens et hautes fréquences (cf. 
Figure 5-1). En basse fréquence la dimension de la plaque reste insuffisante pour capter les 
nombre d’onde, ce qui explique la différence en basse fréquence. 
La deuxième étape est celle de la validation de la méthode hybride. Pour ce faire, on 
recalcule la réponse acoustique par la méthode TMM de NOVA en utilisant le nombre 
d’ondes calculé par la méthode d’identification dans le domaine des nombres d’ondes 
(implantée sur MATLAB), et en se servant de l’amortissement équivalent calculé par la 
méthode d’énergie de déformation (Figure 5-1(b)). On s’intéresse alors à la perte par 
transmission pour les deux excitations d’onde plane et de champ diffus. Les Figure 5-1 (c) 
et Figure 5-1 (d) indiquent que la méthode hybride FEM-TMM démontre un bon accord 
entre le calcul modal qui est déjà validé par la méthode directe dans le chapitre précédent 
et le calcul TMM de NOVA. En particulier en 1/3 d’octave puisque la méthode TMM 
suppose le panneau latéralement infini. (pas de comportement modal). Ceci explique aussi 
les différences en basses fréquences pour les nombres d’ondes et le TL (effet de taille). 
Ainsi l’effet de raideur en très basses fréquences ne peut être capté qu’avec la méthode 
modale. 
Les différences en haute fréquences, est expliquer par un manque de maillage, il faut 
raffiner le maillage pour aller au-delà de 1.6 KHz 





Figure 5-1 : Résultats de la méthode hybride FEM-TMM pour le premier cas 
 
5.1.2 Deuxième cas d’un sandwich isotrope avec amortissement constant 
Ce second exemple est aussi un sandwich isotrope fait avec un amortissement constant. Il 
a été déjà utilisé dans le chapitre précédent, et ses propriétés sont contenues dans le 
Tableau 4-2. Les dimensions de la plaque sont toutefois fixées à 1 m x 1 m. 
Les résultats obtenus sont représentés sur les Figure 5-2. On observe d’abord que le nombre 
d’ondes calculé suivant les deux directions x et y converge avec les résultats de la méthode 
GLM.  
Ces résultats indiquent que les dimensions de 1 m x 1 m utilisées sont insuffisantes pour 
capter nettement les propriétés du nombre d’ondes dans cet intervalle fréquentiel (basses 
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fréquences). On obtient toutefois de bons résultats pour la perte par transmission des deux 
excitations acoustiques lorsqu’on moyenne les résultats en 1/3 d’octaves. 
 
Figure 5-2 : Résultats de la méthode hybride FEM-TMM pour le second cas 
 
5.1.3 Troisième cas d’un sandwich isotrope avec amortissement constant 
Les propriétés mécaniques de ce panneau 1 m x 1 m sont présentées dans le Tableau 4-11. 
Après avoir validé l’amortissement équivalent, on va valider dans cette section le nombre 
d’ondes suivant les deux directions x et y, en comparant encore avec la méthode GLM de 
NOVA dans un premier temps, puis avec la réponse acoustique de deux excitations, soit 
onde plane et du champ diffus dans un second temps. En résumé, les graphiques de la 
Figure 5-3 illustrent une bonne convergence des deux méthodes concernant le nombre 
d’ondes calculé suivant les deux directions et la perte par transmission obtenue avec les 
deux excitations PW et DAF.  
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Figure 5-3 : Résultats de la méthode hybride FEM-TMM pour le troisième cas 
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5.2 Validation pour les cas d’un sandwich anisotrope avec 
amortissement constant 
5.2.1 Premier cas d’un sandwich anisotrope avec amortissement constant 
Cette section traite un exemple de sandwich anisotrope dont les deux nombres d’ondes 
suivants x et y sont différents. Le panneau est de dimensions 1 m x 1 m et ses propriétés 
mécaniques sont présentées dans le Tableau 4-14. La comparaison des nombres d’ondes est 
faite entre ceux de la méthode d’identification dans le domaine des nombres d’ondes 
moyennés sur différents points et ceux de la méthode GLM de NOVA. Sur les graphiques 
de la Figure 5-4, on constate une divergence en basses fréquences pour le nombre d’ondes, 
qui est due aux dimensions de la plaque qui ne sont pas suffisantes pour capturer le nombre 
d’ondes en propagation libre (plaque infinie). En examinant les résultats en hautes 
fréquences, on distingue une petite divergence qui s’explique par un manque de raffinage 
du maillage utilisé. 
On note cependant que les résultats, moyennés en 1/3 d’octave, de la perte par transmission 
des deux types d’excitation ondes planes et champ diffus signalent une excellente 
convergence entre le calcul modal déjà validé avec le calcul direct de NOVAFEM dans le 
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Figure 5-4: Résultats de la méthode hybride FEM-TMM pour le cas sandwich tri-
couche 
 
5.3 Validation pour les cas d’un sandwich avec un viscoélastique 
Suite à la validation de la méthode hybride sur des cas de sandwichs isotropes et 
anisotropes avec un amortissement constant pour les différentes couches de la structure, on 
passe à la validation de la méthode proposée sur des sandwichs ayant une couche 
viscoélastique. Rappelons que les résultats de la réponse acoustique pour les cas à étudier 
dans cette section ont été déjà validés avec le calcul direct NOVAFEM dans le chapitre 
précédent. De plus, le coefficient d’amortissement équivalent a été validé avec le calcul 
direct effectué avec NASTRAN. On va valider systématiquement dans cette section le 
nombre d’ondes pour chaque cas isotrope ou anisotrope. 
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5.3.1 Premier cas d’un sandwich isotrope avec un viscoélastique 
On a déjà utilisé dans la section 4.1.4.1 (a) un exemple de sandwich constitué de trois 
couches isotropes dont celle qui est située au milieu de la structure est une couche 
viscoélastique. Les propriétés ont été présentées dans le Tableau 4-17. La Figure 5-5 révèle 
que le nombre d’ondes calculé suivant les deux directions converge vers les résultats de la 
méthode GLM, à l’exception de la plage des basses fréquences allant jusqu’à 500 Hz. Ceci 
s’explique encore par le fait que les dimensions de 1 m x 1 m du panneau utilisé sont 
insuffisantes pour bien capter les propriétés du nombre d’ondes dans cet intervalle 
fréquentiel. 
Mais en se servant des résultats de l’amortissement équivalent qui est déjà validé avec le 
calcul direct de NASTRAN et du nombre d’ondes dans les deux directions, on obtient de 
bons résultats pour la perte par transmission des deux excitations onde plane (PW) et 
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Figure 5-5 : Résultats de la méthode hybride FEM-TMM pour le premier cas 
sandwich isotrope avec un viscoélastique 
5.3.2 Deuxième cas d’un sandwich isotrope avec un viscoélastique 
Dans ce deuxième exemple d’un sandwich isotrope avec une couche viscoélastique, 
l’amortissement équivalent est déjà validé avec la méthode directe de NASTRAN dans le 
chapitre précédent (section 4.1.4.1 (b)). En s’intéressant aux résultats en hautes fréquences, 
on remarque que le calcul du nombre d’ondes avec la méthode hybride est aussi validé 
dans la Figure 5-6 (a) avec la méthode GLM de NOVA. La perte par transmission calculée 
pour les deux excitations indique aussi une bonne convergence lorsque qu’elle est 
moyennée en 1/3 d’octave (cf. Figure 5-6). 
Les différences en haute fréquences, est expliquer par un manque de maillage, il faut 
raffiner le maillage pour aller au-delà de 1.6 kHz. 
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Figure 5-6 : Résultats de la méthode hybride FEM-TMM pour le deuxième cas 
sandwich isotrope avec un viscoélastique 
5.3.3 Troisième cas d’un sandwich isotrope avec un viscoélastique 
Un troisième exemple de type sandwich isotrope avec une couche viscoélastique (déjà 
traité dans la section 4.1.4.1 (c)) est maintenant présenté. Avec cet exemple, les résultats 
de la perte par transmission montrent encore qu’il y a une bonne convergence entre les 
divers types de calcul (cf. Figure 5-7 (c et d)). 
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Figure 5-7 : Résultat de la méthode hybride modale FEM-TMM pour le troisième 
cas de sandwich isotrope avec un viscoélastique 
 
5.3.4 Quatrième cas d’un sandwich multicouche anisotrope avec 
amortissement viscoélastique 
Un quatrième exemple de validation de la méthode hybride modale FEM-TMM est 
présenté dans cette section. Le panneau est un multicouche avec une couche viscoélastique. 
Le panneau est libre et de dimensions 1 m x 1 m, ses propriétés mécaniques sont présentées 
dans Tableau 4-20 du chapitre 4 et sa construction dans le Tableau 4-21. 
Encore une fois, les graphiques de la Figure 5-8 révèlent un excellent accord entre les deux 
méthodes, notamment pour la perte par transmission. 
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5.4 Conclusion 
Dans ce chapitre, on a validé la méthode hybride FEM-TMM sur divers exemples de 
sandwichs. On s’est intéressé aux cas des sandwichs avec ou sans couche viscoélastique. 
La méthode hybride est constituée de trois étapes : d’abord, la première étape consiste à 
calculer la moyenne des réponses vibratoires de la structure sous une excitation ponctuelle 
sur plusieurs points d’excitations en utilisant la méthode modale déjà validée dans le 
chapitre précédent. Ensuite, la deuxième étape repose sur les réponses en vitesse pour le 
calcul du nombre d’ondes suivant les deux directions x et y. Il faut souligner que ce calcul 
ne nécessite pas une précision en pas fréquentiels, et il en est de même du modèle 
d’éléments finis qui n’exige pas un maillage très raffiné. Finalement, on a fait le calcul de 
la réponse acoustique de la perte par transmission sous les deux types d’excitation 
acoustiques, soit les ondes planes et les champs diffus, par la méthode de matrices de 
transfert TMM de NOVA, en utilisant les nombres d’ondes et l’amortissement équivalent. 
Tous les résultats des exemples étudiés ont montré une excellente convergence entre le 
calcul TMM et le calcul modal qui est utilisé comme référence, puisque cette méthode est 
déjà validée avec la méthode directe dans le chapitre précédent.  
Deux points importants sont à souligner. Cette méthode hybride FEM-TMM offre en 
premier lieu un gain de temps très important à deux niveaux : d’abord lors du calcul modal 
dans sa première étape, et ensuite au niveau de la méthode TMM qui ne prend que quelques 
secondes pour calculer la réponse acoustique. En second lieu, la présente méthode hybride 
permet de calculer efficacement la réponse vibro-acoustique des structures complexes 
(différentes forme de viscoélastique «patch Z et U»). Ce dernier point fait l’objectif du 
prochain chapitre consacré à l’étude paramétrique.
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Dans ce dernier chapitre, on va mettre en relief l’application de la méthode hybride afin 
d’étudier l’emplacement ou la forme du viscoélastique dans une structure selon l’axe 
normal à la surface de la structure. Ceci aura pour objectif d’améliorer par la suite la perte 
par transmission. Pour ce faire, on va étudier trois cas différents. Les deux premiers cas ont 
pour but de choisir l’emplacement de la couche viscoélastique dans la structure par rapport 
à une structure de référence. Le troisième cas repose sur l’idée d’étudier l’influence du 
changement de la forme du viscoélastique sur la réponse acoustique. 
6.1 Effet de l’emplacement de VEM 
6.1.1 Premier cas d’étude paramétrique 
La première étude paramétrique est présentée sur quatre configurations différentes; la 
première configuration est un cas de référence de masse 3.8175 kg. Elle est constituée 
d’une couche en nid d’abeilles entre deux couches composites isotropes. Quant aux trois 
autres configurations, elles ont 7% de masse ajoutée par rapport à la configuration de 
référence. Cette masse ajoutée provient de l’insertion d’une couche de matériau 
viscoélastique (VEM) dans la configuration de référence. Dans un premier cas, la couche 
VEM est au milieu de la structure (cas 1 de la Figure 6-1). Dans un deuxième cas, la couche 
VEM est placée entre la face (peaux) et le nid d’abeilles comme le montre Figure 6-1 (2ème 
cas), et dans le 3ème cas, la couche VEM est insérée au centre de chaque face (peaux). Les 
propriétés mécaniques utilisées dans l’exemple sont contenues dans le Tableau 6-1. 
La procédure consiste à calculer d’abord le nombre d’ondes suivant les deux directions x 
et y par la méthode d’identification dans le domaine des nombres d’ondes, puis à calculer 
ensuite l’amortissement équivalent par la méthode des énergies de déformation. Pour 
compléter la procédure, la perte par transmission des trois cas traités, calculée par la 
méthode TMM, est comparée à celle de la configuration de référence. Le calcul de la 
réponse de diverses structures est fait sous excitation acoustique de champs diffus dans 
cette procédure.
149  Étude paramétrique 
 
La Figure 6-2(c) montre bien que les configurations des cas 1 et 2 présentent de meilleurs 
résultats en TL. Ceci s’explique par le fait que ces deux structures favorisent le travail en 
cisaillement de la couche viscoélastique, puisque la rigidité de l’ensemble des couches de 
part et d’autre du viscoélastique est plus élevée que celle du troisième cas. 
 




Figure 6-1 : Configurations d’emplacement de la couche viscoélastique 
 
 
Lx = 1 m; Ly = 1 m; hc = 27.5 mm; h1 = h3 = 0.8 mm, h2 = 0.125 mm (h2 pour cas1 = 0.25 m) 
E1 = E3 (Pa) 4.3x109 E2 (Pa) 2.98 x 106 E11 = E22 (Pa) 1 x 106 
E33 (Pa) 138 x 106 
G1 =G3 (Pa) 1.8x1010 G2 (Pa) 10 x 106 G12 (Pa) 1x 106 
G32(Pa) 24.1x 106 
G13 (Pa) 41.36x 106 
ν1 = ν 3 0.31 ν 2 0.49 ν12 0.35 
ν23 = ν13 0.01 
ρ1 = ρ3 
(kg/m3) 
1560 ρ2 (kg/m3) 1200 ρhc (kg/m3) 48 
1 = 3 0.01 2 1.1 hc 0.01 
Tableau 6-1 : Propriétés mécaniques du premier cas d’études paramétriques 
 




Figure 6-2 : Effet de l’emplacement du viscoélastique sur le TL 
 
6.1.2 Deuxième cas d’étude paramétrique 
Le deuxième cas d’étude paramétrique est un panneau multicouche de taille 1 m x 1m, dans 
lequel le cas de référence à une densité surfacique égale à 1265 g/m2, et les configurations 
traitées ont une densité surfacique égale à 1445 g/m2. Dans le premier cas traité, le 
viscoélastique est introduit entre le nid d’abeilles et le matériau 2, alors que le traitement 
de la deuxième configuration se trouve entre le matériau 2 et matériau 1 (cf. Figure 6-3). 
Dans une troisième configuration, on place une couche de faible rigidité ayant la même 
masse que la couche viscoélastique sur la surface externe inférieure de la structure. Toutes 
les propriétés mécaniques des différentes couches sont présentées dans le Tableau 6-2. Les 
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résultats de la perte par transmission présentés sur la Figure 6-4-(c) montrent bien l’effet de 
masse ajoutée pour les trois configurations en basses fréquences. En hautes fréquences, au-
delà de 4 kHz, on remarque bien l’amélioration de TL pour le premier cas par rapport aux 
autres. On remarque aussi que le cas 2 est presque équivalent à un effet de la masse ajoutée 
(cas 3). Ceci est une conséquence de son emplacement (le faible rigidité de la couche 
contraignante : MAT1). 
 

























MAT1 0.1 1800 18000  18000 18000 0,11 2840 1 1 0.01 
MAT2 0.13 1770 14000 14000 14000 0,12 2160 1 1 0.01 
HC 7 29 1 1 30 0.5 1 13.7 6.9 0.01 
Mass 0.1 1800 260 260 260 0.3 100 100 100 0.01 
Visco 0.15 1200 2.98 2.98 2.98 0.49 1 1 1 1.0 
Tableau 6-2 : Propriétés mécaniques du deuxième cas d’études paramétriques 
 





Figure 6-4 : Effet de l’emplacement du viscoélastique sur le TL 
 
6.2 Effet de la forme du VEM 
L’exemple étudié dans cette section est un peu plus complexe. On va commencer par 
modifier la forme du VEM. Au lieu qu’il soit inséré comme une couche, la même masse 
de VEM va être plutôt insérée sous formes d’inclusions (patchs) avec des profils en Z ou 
en U appelés patchs. L’emplacement de ces patchs n’est pas aléatoire, mais ils sont intégrés 
dans la zone qui possède l’énergie de déformation la plus élevée. Notons que l’idée des 
patchs Z est issue de celle des configurations SPADD qui est basée sur le principe de «bras 
levier inter-appui» [97]. Le fait de mettre des patchs en forme Z ou U augmente alors l’effet 
153  Étude paramétrique 
 
de cisaillement du VEM, ce qui fait augmenter la dissipation d’énergie, et donc par la suite 
l’augmentation de l’amortissement de la structure. Les propriétés de la structure utilisée 
sont présentées dans le Tableau 6-3. Nous allons aussi comparer le traitement en patch au 
traitement classique (visco inséré au milieu du nida ; construction similaire au cas 1 de la 
section 6.1.1). Les patchs Z et U ont la même masse que la couche de viscoélastique. Ils 
ont été conçus en divisant la masse totale de viscoélastique par le nombre des patchs voulu 
mettre dans les zones de la déformation maximale. 
 
Lx = 600 mm; Ly = 900 mm; hc = 25.7 mm;  h1 = h3 = 0.8mm Masse ajoutée = 3.22% 
(0.067 kg) 
E2 (Pa) 1.40x10
8 E1 = E3 (Pa) 2.1x10
11 
G12 (Pa) 4.15 x10
7 G1 =G3 (Pa) 8.08x10
10 
G13 (Pa) 2.5 x10
7 
ρhc (kg/m3) 48  ρ1 = ρ3(kg/m3) 1560 
hc 0.1 1 = 3 0.01 
Tableau 6-3 : Propriétés mécaniques du cas d’études paramétriques (effet de la 
forme du VEM) 
 
La Figure 6-5 présente les zones de maximum d’énergie de déformation réparties sur le 
panneau pour quelques modes propres. Ces zones indiquent les endroits où on va mettre 
les patchs Z ou U pour atténuer la déformation du panneau et par la suite, pour améliorer 
la réponse vibro-acoustique. La Figure 6-6 présente la forme et l’endroit de l’emplacement 
de ces deux types de patch Z et U. Ainsi, les deux configurations sont comparées avec la 
structure et à la même masse. 
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Mode 22 : 1.7 kHz Mode 24 : 1.8 kHz Mode 25 :1.9 kHz Mode 27 :2 kHz 
Figure 6-5: Zone de maximum d’énergie de déformation 
 
Cas référence Cas 1 (couche viscoélastique au milieu) 
  
Cas 2 (des patchs Z) Cas 3 (des patchs U) 
  
Figure 6-6 : Configurations et emplacement des patchs 
 
La comparaison de la perte par transmission sur la Figure 6-7 (c) des trois configurations 
traitées (le cas avec une couche VEM au milieu du nid d’abeilles, le cas avec un VEM en 
forme des patchs Z et le cas avec un VEM en forme des patchs U montrent qu’à masse 
équivalente, la structure en patchs Z donne un meilleur paramètre TL, avec une 
augmentation allant jusqu’à 10 dB par rapport à la structure avec un traitement VEM au 
milieu. Les nombres d’onde sur Figure 6-7 (a) montre la zone de coïncidence pour chaque 
cas qui est définie par l’intersection avec le nombre d’onde d’air s’il y a lieu dans cette 
plage fréquentiel. Le cas 1 (courbe bleu) avec un viscoélastique est une couche au milieu 
de la structure atteint la zone de coïncidence au 480 Hz ce qui est expliqué dans la réponse 
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de TL (Figure 6-7 (c)).  Le cas 3 (courbe verte) avec un viscoélastique sous forme de patch 
U atteint cette zone dans les 1.8 kHz qui est traduit aussi dans la courbe de TL. Le cas 4 
(courbe noire) avec un viscoélastique sous forme de patch Z atteint cette zone en basse 
fréquences (80 Hz). On remarque que l’amortissement équivalent du cas 1 est plus élevé 
que celui du cas 2 mais les résultats du cas 2 est meilleur en TL et cela est expliqué par 




Figure 6-7 : Effet de la forme du viscoélastique sur le TL 
 




La méthode hybride FEM-TMM a été utilisée dans ce chapitre pour des fins d’étude 
paramétrique. Un calcul de la réponse à une excitation mécanique est nécessaire pour 
récupérer les vitesses nodales. Ces dernières sont exploitées pour calculer les propriétés 
équivalentes en termes d’amortissement équivalents et de nombres d’ondes équivalents. 
Ces deux paramètres sont ensuite utilisés dans la méthode TMM. 
En premier lieu, on s’est intéressé à l’emplacement de la couche viscoélastique. C’est le 
cas symétrique avec un viscoélastique au milieu qui donne des meilleurs résultats de la 
perte par transmission, par rapport aux autres emplacements, à cause de l’amélioration de 
l’effet de cisaillement. Ensuite, la forme de viscoélastique inspirée de la technique de 
SPADD (Z-patch) qui favorise l’effet de bras de levier de la structure en viscoélastique, 
s’est révélé très performante.  
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CHAPITRE 7 Conclusion 
L’objectif principal de ce travail consiste à développer une méthode numérique basée sur 
l’approche modale des éléments finis, pour être capable de prédire la réponse vibro-
acoustique des structures sandwiches avec un amortissement viscoélastique intégré. Cette 
méthode a un faible coût en termes de temps de calcul et d’exploitation d’espace mémoire. 
Elle se caractérise par la précision et la fiabilité. Aussi, son efficacité a permis de capter la 
variation des propriétés des matériaux viscoélastiques en fonction de la fréquence. 
Cette méthode est constituée de deux grandes parties : la première est celle qui englobe le 
développement de l’approche modale afin de calculer la réponse en vitesse des structures 
contenant un matériau viscoélastique ainsi que l’amortissement équivalent. Quant à la 
deuxième partie, elle présente le calcul du nombre d’ondes par la méthode de passage 
dans le domaine du nombre d’ondes. Les résultats de ces deux calculs constituent la 
méthode hybride FEM-TMM à travers laquelle on a traité et réalisé les objectifs fixés de 
notre travail. Ces objectifs sont résumés ci-dessous.  
7.1 Les outils utilisés 
Notre travail est donc divisé en deux grandes parties: celle du développement de l’approche 
modale en éléments finis et celle de la validation de la méthode hybride FEM-TMM. 
Dans ces deux parties, on s’est servi de différents outils pour faire le développement de la 
méthode proposée. Notamment, le logiciel FEMAP pour la modélisation des différentes 
structures, ainsi que le langage de programmation DMAP de NASTRAN. Ce langage nous 
a permis d’effectuer, non seulement l’extraction des diverses matrices physiques et 
modales, mais aussi des opérations de multiplication ou d’inversion de certaines matrices, 
comme l’inverse de la matrice de rigidité qui est utilisée pour la correction pseudo-statique 
dans la réponse vibratoire. Notons aussi le rôle joué par le logiciel MATLAB qui est utilisé 
pour programmer l’équation du mouvement. Il est utilisé essentiellement pour bien prendre 
en compte la variation des propriétés viscoélastiques dans l’équation du mouvement. 
L’outil de calcul développé en premier lieu sur MATLAB a été ensuite traduit en langage 
FORTRAN dans le but de réduire le temps de calcul.
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La validation de l’approche modale a été effectuée en comparant les résultats vibratoires 
et acoustiques aux résultats de la solution directe de NASTRAN (sol 108) et de la solution 
directe de NOVAFEM. 
7.2 Les résultats importants de ce travail 
La méthode modale a été validée sur différentes structures. On s’est intéressé 
essentiellement à différentes structures sandwiches avec un amortissement viscoélastique. 
L’ensemble des résultats obtenus a révélé une excellente convergence avec le calcul direct. 
Cela montre que la méthode modale prédit efficacement la variation des propriétés de 
viscoélastique en fonction de la fréquence. En termes de temps de calcul, la méthode 
modale utilise des matrices modales qui offrent un gain important par rapport au calcul 
direct. Aussi, le calcul direct de NASTRAN permet d’obtenir seulement les indicateurs de 
vitesses, alors que notre méthode réalise le calcul de plusieurs indicateurs vibro-
acoustiques: vitesse, vitesse quadratique, puissance injectée, puissance rayonnée, énergies 
de déformation et amortissement équivalent; et tout cela en une seule étape. Tous ces 
indicateurs sont toutefois sous excitation mécanique. Pour bien prédire la réponse à une 
sollicitation acoustique, on a développé la méthode hybride FEM-TMM. Cette méthode 
combine à la fois les avantages de la méthode modale en termes de coût, de temps et de 
fiabilité de prédiction des propriétés viscoélastiques, et aussi les bénéfices de la méthode 
de matrices de transfert (TMM) qui est bien adaptée aux réponses en hautes fréquences. 
Donc, en gros, la méthode hybride effectue une excellente prédiction de la réponse 
acoustique de perte par transmission en un temps de calcul très court. 
En guise de conclusion, on observe que les grands objectifs fixés au début du travail et 
auxquels nous avons abouti sont les suivants : 
 Modéliser numériquement la réponse vibro-acoustique d’une structure sandwiche 
avec un amortissement intégré; 
 Développer une méthode numérique basée sur une approche modale qui gère 
efficacement les propriétés de la couche viscoélastique dépendantes de la fréquence 
utilisée; 
 Établir une méthode rapide et précise par rapport à la méthode directe FEM–BEM; 
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 Développer un modèle hybride FEM-TMM pour bien capturer les réponses en 
hautes fréquences; 
 Utiliser cette méthode pour réaliser une étude paramétrique. 
 
Le diagramme en radar (cf.Figure 7-1 ) montre une comparaison entre la présente méthode 
hybride FEM-TMM et la méthode directe, pour les différents objectifs (précision, 
efficacité, temps de calcul, ect). 
 
 
Figure 7-1 : Comparaison des deux méthodes directes et Proposée –Hybride FEM-
TMM 
7.3 Originalité de l’étude 
 
L’objectif principal des recherches effectuées dans ce travail consiste à modéliser la 
réponse vibro-acoustique des structures sandwiches avec un amortissement intégré sous 
différentes excitations mécaniques et acoustiques. La méthode développée est valide sur 
différentes structures sandwichs. Les contributions originales de ce travail se résument 
comme suit : 
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 La méthode couvre les études en basses, en moyennes et en hautes fréquences; 
 En basses fréquences, la modélisation numérique basée sur des approches modales qui 
utilisent des matrices creuses, et cela permet de réduire le temps de calcul des réponses 
vibro-acoustiques; 
 En basses fréquences, cette approche modale prédit efficacement les propriétés 
viscoélastiques d’une façon aussi fiable que la méthode directe; 
 La méthode offre la possibilité de calculer les propriétés équivalentes en amortissement 
et en nombre d’ondes de n’importe quelle structure sandwiche, ce qui permet d’utiliser 
ces propriétés comme un panneau équivalent dans des études avancées telles que 
l’étude paramétrique; 
 En hautes fréquences, la méthode TMM permet de réduire énormément le temps de 
calcul en utilisant les propriétés équivalentes calculées par la méthode modale; 
 La méthode a mené à une étude paramétrique très rapide concernant l’effet de 
l’emplacement ou la forme du viscoélastique dans la structure sandwich; 
 En utilisant un simple calcul modal des vitesses des nœuds du modèle éléments finis 
de structure sandwich plane, on peut calculer n’importe quel paramètre vibro-
acoustique en basses ou en hautes fréquences et sous n’importe quelle excitation 
mécanique ou acoustique. 
 
7.4 Limites et inconvénients de l’étude 
Les méthodes modale et hybride développées dans notre travail présentent un certain 
nombre de limites, telles que les suivantes : 
 Dans certains cas de structures où le module de cisaillement varie rapidement en 
fonction de la fréquence, la méthode modale ne peut pas gérer efficacement cette 
variation rapide, sauf si l’on fait le calcul de la réponse par paliers fréquentiels. Mais 
ces exemples sont rarement retrouvés dans l’industrie; 
 La méthode modale nécessite encore une optimisation au niveau du temps de calcul. 
Le fait est que le calcul de la puissance rayonnée est effectué par l’intégrale de Rayleigh 
non optimisée, ce qui ne favorise pas une réduction drastique du temps de calcul; 
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 La méthode est limitée à des structurés planes puisqu’on utilise l’intégrale de Rayleigh  
donc l’hypothèse de structure plane et bafflée; 
 La méthode de passage dans le domaine du nombre d’ondes est essentiellement valide 
en hautes fréquences. Mais, si on cherche les propriétés exactes du nombre d’ondes en 
basses fréquences, il faut augmenter énormément les dimensions latérales de la 




Le présent travail montre que la méthode hybride est complètement valide pour bien 
prédire la réponse vibro-acoustique des structures sandwiches avec un amortissement 
intégré. Divers résultats ont été numériquement validés par la méthode directe. L’objectif 
de travaux futurs peut être focalisé sur les points suivants: 
 La validation de la méthode modale sur une excitation aléatoire de type couche limite 
turbulente; 
 L’optimisation du calcul de l’intégrale de Rayleigh dans l’évaluation de la puissance 
rayonnée; 
 La validation numérique et expérimentale de la méthode hybride FEM-TMM sur des 
structures courbées et sur des cas plus complexes. On ne peut plus utiliser l’intégrale 
de Rayleigh dans ce cas; 
 L’optimisation du calcul de la perte par transmission des structures en prenant en 
considération les contraintes du coût, d’espace et aussi de poids; 
 L’implémentation du calcul dans une application faisant appel à des outils 
susmentionnés, ainsi que la réalisation du calcul des paramètres vibro-acoustiques par 
la méthode hybride modale FEM-TMM. 
 Étendre l’approche à des panneaux multicouches comportant des matériaux 
poroélastiques épais ou des cavités d'air. 
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